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Así,	 evitando	 o	 minimizando,	 en	 todo	 caso,	 los	 costes	 que	 conlleva	 recurrir	 a	 la	
experimentación,	se	sostiene	que	se	puede	simular	informáticamente	el	funcionamiento	de	
este	tipo	de	máquinas	para,	a	partir	de	la	interpretación	de	los	resultados	obtenidos,	poder	




Inicialmente	 se	 realizan	 mediciones	 en	 prototipos	 existentes	 en	 el	 Laboratorio	 de	
Termotecnia	 de	 la	 Escuela	 de	 Ingenierías	 Industriales	 ሺSede	 Paseo	 del	 Cauceሻ	 de	 la	
Universidad	 de	 Valladolid,	 para	 lo	 que	 se	 dispone	 del	material	 de	 que	 está	 dotado	 dicho	
Laboratorio.	A	continuación,	se	obtienen	los	resultados	experimentales,	se	interpretan	y	se	
deducen,	de	ellos,	las	correspondientes	conclusiones.	



































Desde	 entonces	 y	 hasta	 no	 hace	 muchos	 años,	 la	 historia	 de	 la	 Tecnología	 ha	 ido	 ligada	
inexorablemente	a	la	de	la	economía,	buscando	siempre	la	forma	en	que	las	máquinas	puedan	
producir	más	y	con	un	coste	menor:	más	y	más	barato.	
En	 este	 sentido,	 también	 los	 sistemas	 de	 refrigeración	 y	 bomba	 de	 calor	 han	 ido	
evolucionando	 buscando	 siempre	 la	máxima	 eficiencia,	 es	 decir,	 el	mínimo	 consumo	 y	 la	
máxima	producción	de	frío	o	calor,	según	proceda	en	cada	caso,	optimizando	los	costes	sin	
preocuparse	 más	 allá	 de	 las	 repercusiones	 medioambientales	 a	 que	 dicha	 optimización	
pudiera	dar	lugar.	
En	 los	 últimos	 años,	 el	 desarrollo	 de	 los	 procedimientos	 de	medida	 de	 las	 temperaturas	
terrestres	ha	permitido	evidenciar	una	tendencia	al	aumento	de	 la	 temperatura	global	del	
planeta,	lo	que	ha	dado	en	llamarse	“calentamiento	global”.	La	causa	de	esta	tendencia	ha	sido	










desarrollando	 desde	 hace	 unos	 años,	 y	 en	 la	 actualidad,	 la	 tecnología	 de	 los	 sistemas	 de	
refrigeración	 y	 bomba	 de	 calor,	 además	 de	 mantenerse,	 obviamente,	 la	 línea	 inicial	 del	
















una	 importancia	 muy	 relevante	 la	 optimización	 energética	 de	 las	 instalaciones	 de	
climatización	y,	por	tanto,	el	análisis	de	los	parámetros	de	operación	de	los	ciclos	frigoríficos	













 Modelado	 de	 sistemas	 de	 bomba	 de	 calor	 mediante	 el	 programa	 “Advanced	
Refrigeration	Technologies,	ART”.	



































tecnológico	 no	 termina	 de	 asentarse	 hasta	 que	 éste	 viene	 acompañado	 de	 algún	 tipo	 de	
mejora	 con	 respecto	 a	 la	 tecnología	 de	 la	 que	 parte.	 Esta	 evolución	 se	 ha	 vivido	 en	 la	
tecnología	 de	 la	 refrigeración	 y	 bomba	 de	 calor	 por	 compresión	 y	 se	 está	 viviendo,	 en	 la	
actualidad,	 básicamente	 por	 dos	 motivos:	 por	 un	 lado,	 la	 evidencia	 del	 impacto	






la	 destrucción	 progresiva	 de	 la	 capa	 de	 ozono,	 son	 ya	 hechos	 probados	 y	 aceptados	
mundialmente	por	la	comunidad	científica.	Las	legislaciones	de	los	diferentes	países	se	están	
adaptando	 ሺaunque	 de	 forma	 desigualሻ	 a	 los	 nuevos	 conocimientos	 científicos.	 Así,	 en	 la	
actualidad	están	bien	definidos	los	parámetros	que	miden	los	Potenciales	de	Agotamiento	de	
la	 Capa	 de	 Ozono	 ሺOzone	 Depletion	 Potential,	 ODPሻ	 y	 de	 Calentamiento	 Global	 ሺGlobal	
Warming	Potential,	GWPሻ.	
La	 tecnología	 química,	 por	 su	 parte,	 está	 también	 evolucionando	 constantemente	 a	 la	
búsqueda	de	nuevos	refrigerantes	que	tengan	los	menores	potenciales	posibles	y	que	sean,	
















energía	 necesaria	 para	 el	 accionamiento	 de	 la	 máquina	 proviene	 de	 la	 energía	 térmica	
aportada	por	un	combustible.	
En	 cualquiera	 de	 las	 dos	 configuraciones,	 resulta	 interesante	 que	 el	 consumo	 de	 energía	
mecánica	sea	el	mínimo	posible.	En	el	caso	de	 la	máquina	movida	por	un	motor	eléctrico,	
porque	 un	 menor	 consumo	 de	 energía	 mecánica	 supone	 un	 menor	 consumo	 de	 energía	
eléctrica.	En	el	caso	de	la	máquina	movida	por	una	polea,	porque	supone	un	menor	consumo	
de	 combustible.	 En	 ambos	 casos,	 un	 menor	 consumo,	 sea	 de	 energía	 eléctrica	 o	 de	
combustible,	supone	unos	menores	costes	asociados	al	funcionamiento	de	las	máquinas.	











pueda	 tener	 sobre	 su	 eficiencia	 ya	 sea	 la	 sustitución	 del	 refrigerante,	 de	 alguno	 de	 los	
elementos	 que	 componen	 la	 máquina	 o	 el	 cambio	 de	 alguna	 de	 las	 condiciones	 de	
funcionamiento.	
En	 esta	 tesis	 se	 propone	 un	 procedimiento	 de	 estudio	 con	 el	 que	 se	 pretende	 encontrar	
opciones	que	mejoren	la	eficiencia	de	los	sistemas	de	bomba	de	calor	a	partir	de	máquinas	de	
frío	 por	 compresión.	 Cuanto	 más	 calor	 sea	 capaz	 de	 producir	 la	 máquina	 con	 el	 menor	






























































al	 objetivo	 de	 la	 tesis.	 Se	 observa	 la	 carencia,	 dentro	 de	 todo	 el	 software	 de	 análisis	 y	
simulación	encontrado,	de	algún	programa	que	muestre	gráficamente	 las	diferencias	en	el	





 Permite	 un	 estudio	 paramétrico	 sin	 prácticamente	 restricciones	 ሺno	 siendo	 la	
limitación	a	tan	sólo	veinte	casos,	como	más	adelante	se	veráሻ,	lo	que	resulta	muy	
útil	 a	 la	 hora	 de	 introducir	 los	 datos	 medidos	 en	 las	 máquinas	 sobre	 las	 que	
inicialmente	se	desarrolla	la	tesis.	Incluso	permite	el	cambio	de	refrigerante	como	





















Universidad	 de	 Valladolid,	 y	 una	 bomba	 de	 calor	 agua‐agua	 del	 Laboratorio	 de	
Termodinámica	 e	 Ingeniería	 Térmica	 de	 la	 Escuela	 Politécnica	 Superior	 de	 Zamora,	 de	 la	
Universidad	de	Salamanca.	
En	 la	 tercera	 fase,	 se	 introducen	 los	datos	obtenidos	en	 la	 fase	anterior	en	el	 software	de	
análisis	 y	 simulación	 IMST‐ART,	 y	 éste	 genera	 los	 correspondientes	 resultados	 que	 se	
comparan	con	los	obtenidos	experimentalmente,	observándose	un	alto	nivel	de	acuerdo	entre	
ambos,	lo	que	valida	a	IMST‐ART	como	herramienta	útil	para	la	simulación.	
En	 la	 última	 fase	 se	 analizan	 los	 resultados	 obtenidos	 y	 se	 estudian	 y	 proponen	 posibles	
opciones	de	mejora.	Se	emplea	IMST‐ART	para	simular	el	comportamiento	de	las	máquinas	













































En	 el	 grupo	 de	 “frío	 comercial”	 se	 incluyen	 los	 sistemas	 de	 refrigeración	 en	 pequeñas	
instalaciones	como	pueden	ser	las	cámaras	frigoríficas	en	edificios	comerciales	y	de	servicios,	
en	general,	destinadas	a	 la	conservación	de	alimentos	ሺcarnes,	pescados,	pan,	etc.ሻ,	a	usos	
sanitarios	 ሺconservación	 y	 mantenimiento	 de	 medicamentos,	 sangre,	 órganos,	 etc.ሻ	 y	 los	
muebles	 de	 frío	 de	 las	 superficies	 comerciales	 destinados	 a	 la	 conservación	de	productos	
expuestos	para	su	venta	directa	al	público.	
En	lo	que	se	llama	“frío	industrial”	se	incluyen	grandes	instalaciones	como	son	las	existentes	
en	 mataderos,	 lonjas	 de	 pescado,	 almacenes,	 mercados	 centrales	 e	 industrias	




ciencia	 que	 se	 ocupa	 del	 estudio	 de	 la	 adaptación	 del	 ser	 humano	 a	 su	 entorno	




































por	 tanto,	 la	 más	 utilizada	 ሾ7,	 Lapuerta	 Amigo	 &	 Armas,	 2012ሿ,	 a	 excepción	 de	 algunos	
sistemas	de	enfriamiento	evaporativo	en	determinadas	condiciones	ሾ8,	Rey	Martínez	et	al.,	
2000ሿ.	
Por	 un	 lado,	 hay	 un	 consenso	 científico	 acerca	 de	 la	 trayectoria	 ascendente	 de	 las	







Por	 otro,	 mediciones	 del	 espesor	 de	 la	 capa	 de	 ozono	 estratosférica	 están	 evidenciando	
cambios	 que	 revelan	 una	 tendencia	 a	 disminuir,	 lo	 que	 supone	 una	 desprotección	 ante	
determinadas	 radiaciones	 que	 resultan	 altamente	 nocivas	 para	 los	 seres	 vivos.	 Los	
parámetros	científicamente	consensuados	que	objetivan	estos	dos	hechos	son	el	Potencial	de	







Bien	 es	 cierto	 que	 en	 los	 países	 desarrollados	 las	 opiniones	 públicas	 van	 asumiendo	 esta	





















en	 tonos	 azulesሻ,	 del	 15	 de	








otoño,	 en	 tonos	 marronesሻ.	
También	 se	 han	


















en	España	 las	 calefacciones	 a	partir	de	 combustibles	 fósiles	 ሺcuya	 energía	 aportada	no	 se	
incluye	en	estas	gráficasሻ	lo	que	hace	disminuir	el	uso	de	la	potencia	eléctrica	instalada	que,	

































































por	 Red	 Eléctrica	 Española	 ha	 ido	




ሺque	 comprende	 a	 la	 minihidráulica,	
cogeneración	 y	 biomasa	 de	 madera	 y	
rastrojosሻ,	en	el	último	día	de	los	analizados	









debido	 a	 que	 en	 el	 balance	 se	 consideran	
negativas	 las	 energías	 destinadas	 a	
bombeos,	 dando	 lugar	 a	 una	 gran	
disminución	 en	 el	 porcentaje	 total	 de	




eléctrica	 de	 cualquiera	 de	 los	 días	 tipo	
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incidencia	 directa	 en	 lo	 referente	 a	
emisiones	contaminantes.	
En	 la	 página	 Web	 de	 Red	 Eléctrica	
Española	se	detallan	los	niveles	de	estas	
emisiones	 directas.	 De	 la	misma	 forma	
que	se	ha	hecho	para	calcular	la	energía	
en	los	gráficos	de	potencia	y	consumo	de	
energía	 eléctrica,	 se	 han	 calculado,	 en	
cada	 día	 tipo,	 las	 Toneladas	 de	 ܥܱଶ	
emitidas	directamente	por	 cada	una	de	
las	fuentes	especificadas.	
En	 la	 carpeta	ANEXOS	se	ha	 incluido	el	
archivo	“Consumo	de	energía.xlsx”	en	el	
que	 se	 detallan	 los	 cálculos	 realizados.	
En	 la	 Tabla	 1.1,	 Tabla	 1.2,	 Tabla	 1.3	 y	
Tabla	 1.4	 se	 muestran	 los	 resultados	
obtenidos.	 Estas	 Tablas	 se	 acompañan	
de	sus	correspondientes	gráficas,	en	las	
que	 se	 puede	 apreciar	 el	 porcentaje	 de	
emisiones	 con	 el	 que	 contribuye	 cada	
energía.	De	la	interpretación	de	los	datos	
se	desprende	que	el	nivel	de	emisiones	
de	 ܥܱଶ	 es	muy	 alto	 y	 está	muy	 ligado,	
como	 cabía	 esperar,	 a	 la	 generación	de	
energía	 eléctrica	 a	 partir	 de	
combustibles	fósiles,	como	es	el	carbón.	
De	 cualquier	 forma	 se	 puede	 concluir	
que	el	nivel	de	emisiones	directas	por	la	
generación	 de	 energía	 eléctrica	 es	
excesivamente	 elevado.	 Un	 cálculo	 no	
excesivamente	 preciso	 a	 partir	 de	 los	
resultados	 obtenidos	 llevaría	 a	
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En	 la	 Figura	 1.6	 se	 resumen	 los	
resultados	 obtenidos.	 De	 ella	 se	
desprende	que	el	nivel	de	emisiones	
es	 más	 alto	 en	 los	 días	 de	
climatología	 extrema	 estudiados,	
que	 corresponden	 a	 un	 día	 tipo	 de	
invierno	y	otro	día	tipo	de	verano.	En	
los	 días	 correspondientes	 a	 las	
estaciones	de	primavera	y	otoño,	el	










































































































los	 consumos	medios	 según	el	 tipo	de	
vivienda	 y	 zona	 climática,	 según	
fuentes	 energéticas,	 etc.,	 y	 algunos	
datos	relevantes	para	el	objeto	que	nos	
ocupa.	Así,	en	el	apartado	7	se	indica	el	
porcentaje	 de	 consumo	 de	 los	
electrodomésticos	 según	 el	 tipo	 de	
equipamiento,	 resultando,	 como	 se	
muestra	en	la	Figura	1.9,	que	el	mayor	
consumo	 energético	 recae	 en	 el	
conjunto	 frigorífico	 ሺ30,6%ሻ	 y	
congeladores	 ሺ6,1%ሻ;	 entre	 ambos	
consumen	el	36,7%	de	la	energía	de	los	
hogares	de	España.	En	la	Figura	1.10	se	
detalla	 el	 consumo	 medio	 en	
iluminación	 y	 electrodomésticos	 en	
España.	
Al	 consumo	 de	 los	 electrodomésticos	
habituales	se	añade	el	correspondiente	
a	 la	 calefacción	 y	 al	 agua	 caliente	
sanitaria,	 que	 suponen	 un	 gasto	
energético	 que	 aunque	 no	 es	
directamente	 imputable	 a	 la	 energía	
eléctrica,	sí	es	notable.	











































Frigorífico Congeladores Lavadora Lavavajillas








En	 el	 apartado	 8	 del	 Manual	 citado	 se	
establece	que	el	consumo	medio	anual	del	
frigorífico	 en	 cada	 hogar	 es	 de	 655	 kWh	
por	 equipo,	 siendo	 nuevamente	 el	
electrodoméstico	 con	 mayor	 consumo,	




sumar	 la	 parte	 correspondiente	 del	





de	 hogares	 ሺentendiendo,	 como	 hogar,	
vivienda	permanentemente	ocupadaሻ,	esto	
















































2012ሿ.	 El	 CO2	 ha	 contribuido,	 precisamente,	 a	 mantener	 dicha	 temperatura,	 pero	 en	 los	
últimos	 años,	 debido	 a	 la	 vertiginosa	 evolución	 del	 desarrollo	 tecnológico	 y	 al	 aumento	
directamente	proporcional	de	la	demanda	energética,	la	concentración	de	CO2	en	la	atmósfera	
ha	 aumentado	 notablemente	 evidenciándose,	 como	 consecuencia	 de	 ello,	 un	 aumento	 en	
dicha	temperatura	media.	
Con	 la	 firma	 del	 Protocolo	 de	 Kioto,	 en	 vigor	 desde	 el	 16	 de	 Febrero	 de	 2011	 y	 seguido	
desigualmente	por	los	países,	se	ha	pretendido	evitar	que	la	temperatura	global	del	planeta	
se	 eleve	 por	 encima	de	 2	 °C	 con	 respecto	 al	 año	 1990,	 lo	 que	 se	 correspondería	 con	 una	
concentración	global	de	450	ppm	de	CO2.	
Los	países	han	establecido	diferentes	hojas	de	ruta	con	el	objeto	de	disminuir	las	emisiones	
de	 CO2.	 Sin	 embargo,	 en	 todos	 los	 códigos	 energéticos	 redactados	 se	 ha	 promocionado	 la	
incorporación	de	las	energías	renovables	en	los	puntos	finales	de	consumo,	la	reducción	de	
las	 emisiones	 de	 CO2	 en	 la	 producción	 de	 energía	 eléctrica	 y	 el	 aumento	 de	 la	 eficiencia	
energética.	 Pero	 en	 este	 último	 punto	 no	 se	 están	 alcanzando	 los	 objetivos	 inicialmente	
previstos	para	el	año	2020.	
Los	edificios	han	sido	los	principales	consumidores	de	energía	asignable	a	 los	ciudadanos.	
Además	 de	 la	 demanda	 señalada	 anteriormente,	 referida	 al	 consumo	 de	 los	
electrodomésticos,	hay	que	tener	en	cuenta	la	demanda	para	climatización,	donde	el	concepto	
de	eficiencia	adopta	una	importancia	fundamental.	
Los	 Estados	 Miembros	 de	 la	 Unión	 Europea	 han	 elaborado	 sus	 disposiciones	 legales,	
reglamentarias	y	administrativas	para	fomentar	la	eficiencia	energética	en	edificios	a	partir	
de	 la	 Directiva	 2002/91/CE,	 su	 refundición	 en	 la	 Directiva	 31/2010/UE,	 la	 Directiva	
2006/32/CE	y	su	posterior	modificación	en	la	Directiva	27/2012/UE	ሾ15,	UE,	2012ሿ.	
Es	así	como	ambos	conceptos,	eficiencia	y	sostenibilidad,	se	fusionan	en	la	integración	de	las	
energías	 renovables	 y	 en	 el	 consumo	 final	 como	 objetivo.	 Para	 ello,	 se	 hace	 necesaria	 la	
implantación	de	una	cultura	que	haga	 real	 la	demanda	social	de	 instalaciones	eficientes	y	
sostenibles,	 lo	 que	 tiene	 que	 ser	 abordado	 desde	 la	 formación	 y	 el	 conocimiento.	 En	 este	








para	adaptarla	 “a	 la	eficiencia	energética	más	allá	de	 la	A”	ሺcita	
textual	del	folleto	“ahorra	energía”,	del	IDAE,	ሾ16,	IDAE,	2012ሿሻ.	





el	 verde	 oscuro	 ሺal	 que	 corresponde	 la	 más	 alta	 eficiencia	




el	 consumo	 de	 energía	 anual	 basado	 en	 resultados	 de	 ensayo	
normalizados	 durante	 24	 horas,	 lo	 que	 permite	 hacer	 una	
estimación	 rápida	 de	 su	 importe	 con	 tan	 sólo	 multiplicar	 este	
número	por	 el	 precio	 en	 vigor	del	 kWh,	 y	 así	 poder	 conocer	 el	
período	de	tiempo	estimado	en	el	que	se	producirá	el	retorno	de	
la	 inversión	 adicional	 que	 supone	 la	 compra	 de	 un	






etiquetado	 energético	 también	 afecta	 a	 los	 sistemas	 de	
refrigeración	y	bomba	de	calor,	aunque	la	presencia	de	este	tipo	
de	 tecnología	en	el	panorama	energético	español	es,	aún,	prácticamente	 testimonial.	En	 la	
Figura	 1.13	 se	 muestran	 los	 intervalos	 del	 SEER	 y	 del	 SCOP	 asignados	 a	 cada	 etiqueta	
energética.	
Por	su	parte,	 la	Certificación	de	Liderazgo	en	Energía	y	Diseño	Ambiental	 ሺ“Leadership	 in	
Energy	 and	 Environmental	 Design”,	 LEEDሻ	 en	 edificios	 evalúa	 el	 comportamiento	
medioambiental	que	tendrá	un	edificio	a	lo	largo	de	su	ciclo	de	vida	midiendo,	entre	otros	












espacios	 habitables	 ሾ17,	 Marszal	 et	 al.,	 2011ሿ.	 Además,	 en	 España	 se	 regulan	 los	 sellos	




















en	 las	 que	 un	 fluido	 realizaría	 ciclos	 de	 frío,	 y	 que	 también	 podrían	
emplearse	como	bombas	de	calor.	Es	así	como	en	ellas,	y	con	la	limitada	
tecnología	 de	 fabricación	 de	 la	 época,	 comienzan	 a	 emplearse	 fluidos	
refrigerantes	como	el	amoníaco,	dióxido	de	carbono	y	cloruro	de	metilo,	
así	como	algunos	hidrocarburos.	









































de	 sus	 líquidos	 almacenándolos	 en	 vasijas	 porosas	 ሺlo	 que	 hoy	 en	 día	 conocemos	 como	























En	 el	 año	 1530	 el	médico	 italiano	 Zimara	 describe	 el	 empleo	 de	 salitre	 en	mezclas	 para	
producir	frío.	La	palabra	“refrigerar”	se	emplea	por	primera	vez,	en	su	acepción	de	conseguir	
y	mantener	una	 temperatura	 inferior	a	 la	del	ambiente,	en	 la	obra	escrita	en	Roma	por	el	
médico	 español	 Blas	 de	 Villafranca	 en	 1550	 titulada	 “Methodes	
refrigerandi	ex	vocato	sale	nitro	vinum	aquamque	ac	potus	quodvis	aliud	
genus,	 cui	 accedaent	 varia	 naturalium	 rerum	 problemata,	 non	 minus	





los	 que	 dio	 en	 llamarse	 “heladeras	 familiares”	 ሺ“glaciers	 de	 familles”ሻ,	
pero	la	primera	máquina	de	este	tipo	patentada	fue	una	realización	del	
Ingeniero	 Civil	 Británico	 Charles	 Williams	 Siemens	 ሺFigura	 1.17ሻ,	 que	
empleó	una	solución	acuosa	de	Cloruro	Cálcico	como	mezcla	refrigerante	
ሾ25,	Maytal	&	Pfotenhauer,	2013ሿ.	Con	esta	máquina	se	podían	disminuir	





















emplearon,	 también,	 sulfato	 sódico,	 nitrato	 potásico,	 cloruro	 cálcico	 y	 muchas	 otras,	 en	
diferentes	combinaciones.	
1.4.3 ENFRIAMIENTO	EVAPORATIVO.	
Varios	 investigadores	 sentaron	 las	 bases	 del	 enfriamiento	 por	 evaporación	 que	
posteriormente	se	desarrollaría.	El	ruso	G.	Richmann	presentó	un	trabajo	en	el	que	describía	
algunos	 experimentos	 con	 frío	 artificial	 en	 la	 Academia	 Imperial	 de	 Ciencias	 de	 San	
Petesburgo	ሾ21,	Torrella	Alcaraz,	2013ሿ.	
En	ese	mismo	año,	William	Cullen,	químico	de	la	Universidad	de	Glasgow,	evaporó	éter	etílico	
en	 vacío	 y	 en	 1755	 consiguió	 enfriar	 agua	 empleando	 vacío.	 Cullen	 describió	 sus	
experimentos	en	su	obra	“Of	the	cold	produced	by	evaporating	fluids,	and	
some	 other	 means	 of	 producing	 cold”	 ሺ“Sobre	 el	 frío	 producido	 por	
evaporación	de	fluidos	y	algunas	otras	formas	de	producir	frío”ሻ.	
En	 1758,	 Benjamin	 Franklin	 y	 John	 Hadley	 ሺprofesor	 de	 Química	 en	 la	
Universidad	de	Cambridgeሻ	emplearon	fluidos	muy	volátiles	para	conseguir	
enfriamientos	por	evaporación	muy	rápidos	ሾ26,	Cortés,	1983ሿ.	




En	 1804,	 John	 Leslie	 publicó	 la	 obra	 “An	 experimental	 inquiry	 into	 the	
nature	and	propagation	of	heat”	ሺFigura	1.18ሻ	que,	en	1823,	le	sirvió	como	





















que	provenía	 de	 la	 fruta.	 Justo	un	 año	después,	 en	1881,	 Franz	Windhausen	 construyó	 la	
primera	máquina	de	compresión	de	CO2		ሾ21,	Torrella	Alcaraz,	2013ሿ.	
1.4.4 REFRIGERACIÓN	TERMOELÉCTRICA.	
Aunque	es	una	 forma	de	refrigeración	que	no	cabe	en	el	objeto	de	esta	 tesis,	 se	ha	creído	
oportuna	la	introducción	aquí	de	un	apartado	que	le	dedique	una	mínima	atención	a	este	tipo	
de	refrigeración	por	cuanto	aunque	en	la	actualidad	se	emplea	en	aplicaciones	de	pequeña	






una	 aguja	 imantada	 se	 desviaba	 cuando	 se	 acercaba	 a	 un	 circuito	 constituido	 por	 dos	
conductores	 diferentes	 cuando	 éste	 se	 calentaba.	 En	 1824,	 Peltier	 observó	 el	 efecto	
justamente	 contrario,	 es	 decir,	 la	 aparición	 de	 un	 calentamiento	 y	 un	 enfriamiento	 en	 el	
circuito	 constituido	por	dos	 conductores	diferentes	 soldados.	Ambos	dieron	explicaciones	











en	 1851	 demostró	 la	 existencia	 de	 un	 gradiente	 de	 temperaturas	 asociado	 al	 paso	 de	 la	
corriente	eléctrica	y	de	diferente	naturaleza	al	efecto	Joule.	
Por	otro	lado,	el	efecto	Ettingshausen,	descubierto	por	Nernst	y	Ettingshausen,	fue	descrito	
por	 éstos	 como	 un	 efecto	 termoeléctrico	 ሺo	 termomagnéticoሻ	 que	 afecta	 a	 la	 corriente	
eléctrica	 en	 un	 conductor	 cuando	 ésta	 discurre	 en	 presencia	 de	 un	 campo	magnético.	 El	














producida	 a	 escala	 industrial	 posteriormente	 por	 la	 empresa	 AB	 Artic,	 comprada	 por	
Electrolux	en	1925	ሾ32,	Dossat,	2002ሿ.	
En	1930,	tras	la	muerte	de	una	familia	debida	a	una	fuga	de	refrigerante	de	un	frigorífico	a	
gas,	 Albert	 Einstein	 y	 Leó	 Szilárd	 trabajaron	 en	 el	 desarrollo	 de	 tres	 refrigeradores	
domésticos	de	absorción	que	empleaban	amoníaco,	agua	y	butano.	La	invención	de	Einstein	
no	 tuvo	 éxito	 probablemente	 debida	 a	 la	 aparición,	 por	 aquellos	 años,	 de	 los	
clorofluorocarbonos	ሾ21,	Torrella	Alcaraz,	2013ሿ.	










Silica‐Gel	Corporation,	 y	 fueron	empleadas	 en	unidades	 ferroviarias	para	 el	 transporte	de	
pescado.	En	ellas,	 el	 refrigerante	empleado	 fue	dióxido	de	azufre.	La	 idea	 fue	abandonada	
porque	el	silicagel	disminuía	su	capacidad	de	adsorción	progresivamente	obligando	a	esperar	
y	dando	lugar,	como	consecuencia,	a	un	funcionamiento	intermitente.	





Chiral	 comenzó	 a	 emplear	 la	 energía	 solar	 de	 baja	 temperatura	 con	 cierto	 éxito	 en	 una	
máquina	de	adsorción	ሾ34,	EE	IIT,	2008ሿ.	
1.4.6 REFRIGERACIÓN	POR	EYECCIÓN.	








En	 1928	 Georges	 Joseph	 Ranque,	 experimentando	 con	 una	
bomba	 vórtex	 ሺFigura	 1.19ሻ,	 observó	 cómo	 por	 uno	 de	 los	
extremos	de	un	tubo	salía	un	flujo	caliente	mientras	que	por	el	
otro,	 salía	 un	 flujo	 frío.	 Este	 descubrimiento	 le	 sirvió	 para	























mediante	 el	 cual	 se	 podían	 emplear	 fluidos	 volátiles	 con	 el	 fin	 de	
enfriar	 o	 congelar	 líquidos,	 condensándolos	 constantemente	 para	
usarlos	 una	 y	 otra	 vez	 sin	 desperdicio”.	 De	 esta	manera,	 Perkins	
estaba	describiendo	lo	que	hoy	en	día	se	conoce	como	ciclo	simple	
de	 refrigeración	 por	 compresión	 de	 vapor.	 El	 Papa	 Gregorio	 XVI	
calificó	de	irreverente	y	blasfemo	al	invento	con	el	que	se	conseguía	
fabricar	 hielo	 porque	 suponía	 una	 “intrusión	 en	 los	 terrenos	 de	
Dios”,	 comparándolo	 con	 la	 fabricación	 de	 sangre	 en	 el	 futuro.	




lleva	 su	 nombre,	 realizado	 con	 su	 hermano	 James.	 La	 gran	 aportación	 de	 Stirling	 es	 la	
construcción	de	un	motor	con	una	eficiencia	similar,	en	orden	de	magnitud,	a	 la	del	motor	
teórico	de	Carnot,	en	1816.	La	aparición	de	los	motores	de	Otto,	en	1877,	y	de	Diésel,	en	1893,	







empleara,	 inversamente,	 para	 fabricar	 hielo,	 y	 en	 1862	 fuese	 Alexander	 Kirk	 quien	























en	 1876,	 transportar	 un	 cargamento	 de	 carne	 desde	 Buenos	














Un	 año	 después	 el	 alemán	 Franz	 Windhausen	 construyó	 una	 máquina	 de	 aire	 que,	
funcionando	en	un	ciclo	cerrado,	podía	producir	entre	cien	y	mil	libras	de	hielo	por	hora.	En	
1886	 Windhausen	 presentó	 el	 diseño	 de	 una	 fábrica	 de	 hielo	 que	 empleaba	 CO2	 como	
refrigerante.	





En	 1874	Raoult	 Pictet	 utilizó	 una	máquina	 de	 frío	 por	 compresión	 en	 una	 pista	 de	 hielo,	
empleando	dióxido	de	azufre	como	fluido	refrigerante	y	glicerina	como	fluido	intermedio.	
Desde	el	 año	1875	el	 ingeniero	 francés	Eugene	Dominique	Nicolle	 y	 el	 industrial	Thomas	
Sutcliffe	Mort	impulsaron	notablemente	el	desarrollo	del	frío	por	compresión	con	el	registro	
de	doce	patentes	en	diez	años	que	emplearon,	entre	otras	aplicaciones,	en	el	transporte	de	








fue	 el	 precursor	 de	 los	 sistemas	 de	 frío	 en	 el	 transporte	
terrestre	 ሺque	 comenzó	 en	 los	 ferrocarrilesሻ	 y	 que	
posteriormente	 desarrollarían	 Gustavus	 Franklin	 Swift	 y	
Andrew	Chase.	En	1894	el	monje	Marcel	Audiffren	construyó	una	máquina	a	manivela	para	
enfriar	líquido.	Al	final	de	la	década	de	los	veinte	del	siglo	pasado,	General	Electric	construyó	
la	 primera	 nevera	 hermética	 modificando	 el	 diseño	 original	 de	 Audiffren.	 Esta	 idea	 del	








En	 1913	 Fred	Wolf	 presentó	 su	 “Domelre”	 ሺDomestic	 Electric	
Refrigeratorሻ,	que	fue	el	primero	que	se	fabricó	en	serie	ሺFigura	
1.23ሻ.	Por	su	parte,	en	1918	la	firma	Kelvinator	introdujo	en	el	
mercado	 su	 refrigerador	 doméstico,	 diseñado	 por	 Nathaniel	
Wales.	 En	 1919	 apareció	 la	 marca	 Frigidaire	 y	 en	 1927	 el	
refrigerador	 Monitor	 Top,	 de	 General	 Electric.	 Todo	 ello	 fue	
impulsado	 por	 la	 aparición,	 en	 1918,	 del	 primer	 compresor	
hermético,	 fabricado	 por	 Douglas	 Henry,	 cuya	 aportación	
fundamental	 fue	 la	 incorporación	 de	 un	 condensador	 para	 el	
arranque	 del	 motor	 eléctrico	 que	 inicialmente	 fue	 de	 cuatro	








evitándose	 las	 fugas	 de	 refrigerante	 que	 hasta	 el	 momento	
habían	sido	el	mayor	de	los	impedimentos	para	el	desarrollo	de	
estas	máquinas.	










patenta	 la	 válvula	 de	 expansión	 termostática	 moderna	 ሾ35,	
Nagengast,	 2006ሿ.	 En	 1935	 Frederick	 McKinley	 Jones	
















de	 los	 sistemas	 de	 refrigeración	 y	 bomba	 de	 calor	 en	 torno	 al	 que	
actualmente	se	conoce	como	ciclo	de	frío	por	compresión	de	vapor.	
Así,	 mientras	 en	 1920	 Edmund	 Copeland	 y	 Harry	 Evans	 habían	
empleado	 iso‐butano	 ሺque	 actualmente	 se	 vuelve	 a	 emplearሻ	 como	




El	 transporte	 frigorífico	por	carretera	siguió	 los	mismos	pasos	y	en	







de	metilo,	 dióxido	 de	 azufre,	 amoníaco	 y,	 posteriormente,	 con	R12.	 Carrier,	 por	 su	 parte,	
introdujo	 la	 utilización	 de	 compresores	 centrífugos	 en	 1922.	 También	 fueron	 empleados	
compresores	de	tornillo.	Desde	que	en	1878	Heinrich	Krigar	patentara	el	primer	compresor	
de	doble	 tornillo,	 pasaron	 casi	 sesenta	 años	 hasta	 que	 en	1935	Alf	 Lysholm	patentara	un	
















En	 la	 actualidad	 están	 apareciendo	 nuevas	 formas	 de	 refrigeración.	 Entre	 ellas,	 se	 puede	




Sin	 embargo,	 en	 la	 actualidad	 aún	 sus	 eficiencias	 son	 muy	 bajas,	 especialmente	 la	 de	 la	
refrigeración	 termoeléctrica,	 cuyo	 desarrollo	 está	 directamente	 vinculado	 al	 de	 los	
semiconductores	basados	en	el	silicio	y	al	de	 la	nanotecnología.	No	tanto	así	ocurre	con	la	







máquinas	 de	 frío	 sin	 ligarlo,	 inevitablemente,	 al	 de	 los	 fluidos	 refrigerantes.	 Desde	 la	
aparición,	en	1931,	del	R12	y	su	utilización	en	los	primeros	sistemas	de	frío	por	compresión,	




Pero	 los	 clorofluorocarbonos	 no	 sólo	 se	 han	 emplearon	 como	 fluidos	 refrigerantes	 en	
máquinas	de	frío.	También	se	utilizaron	en	aerosoles	ሺcomo	propelentesሻ,	en	detergentes	y	
en	espumantes.	Todo	ello	hasta	que	la	revista	Nature	publicara,	en	1974,	los	trabajos	de	Frank	
Sherwood	Rowland	y	 José	Mario	Molina	Pasquel	y	Henríquez	sobre	 la	contribución	de	 los	
clorofluorocarbonos	a	la	destrucción	de	la	capa	de	ozono	ሾ40,	Molina	&	Rowland,	1974ሿ.	Los	
trabajos	de	Rowland	y	Molina	dieron	lugar	a	que	en	1978,	tras	el	reconocimiento	dos	años	
antes	por	parte	de	 la	Academia	Nacional	de	Ciencias	de	 la	validez	de	 sus	 conclusiones,	 se	
prohibiera	en	Estados	Unidos	la	utilización	de	clorofluorocarbonos	en	aerosoles,	comenzando	
así	la	concienciación	internacional	sobre	la	agresión	que	suponía	hacia	el	medio	ambiente	la	
utilización	 de	 clorofluorocarbonos,	 que	 derivaría	 en	 el	 Protocolo	 de	 Montreal,	 en	 1987.	
Rowland	 obtuvo	 el	 Premio	 Nobel	 en	 1995.	 Chubachi,	 en	 1982,	 consiguió	 comprobar	 los	








La	 tecnología	 Inverter	 se	atribuye	a	TOSHIBA,	quien	en	 la	década	de	 los	ochenta	del	 siglo	
pasado	implementó	un	variador	de	frecuencia	para	modificar	la	velocidad	de	giro	del	motor	










mayor	 velocidad	 cuando	 el	 sistema	 está	 lejos	 del	 objetivo	 y	 a	menor	 velocidad	 cuando	 el	
sistema	se	aproxima	o	alcanza	el	objetivo.	De	esta	 forma,	se	consigue	actuar	sobre	el	 flujo	
másico	de	refrigerante	haciendo	que	éste	aumente	o	disminuya	con	la	velocidad	de	giro	del	

















௠ܶ௛ െ ௠ܶ௖	 ሺ1.1ሻ	
donde	 ௠ܶ௛	es	la	temperatura	media	de	intercambio	de	calor	con	la	fuente	caliente	y	 ௠ܶ௖	es	la	
temperatura	 media	 de	 intercambio	 de	 calor	 con	 la	 fuente	 fría.	 De	 la	 ecuación	 ሺ1.1ሻ	 se	
desprende	que	el	ܥܱܲ	es	tanto	mayor	cuanto	menor	sea	la	diferencia	entre	las	temperaturas	




Siendo	así	 y	 a	 la	vista	de	 la	 expresión	de	ܥܱܲ	su	valor	dependerá	













En	 la	 Figura	 1.27	 se	 muestra	 la	 variación	 de	 la	 temperatura	 del	 suelo	 en	 función	 de	 la	




funcionan	 con	 sistemas	 de	 calefacción	 por	 suelo	 radiante,	 en	 los	 que	 las	 temperaturas	
requeridas	no	suelen	ser	tan	elevadas	como	en	otros	sistemas,	resultando	valores	altos	para	
los	ܥܱܲ	obtenidos	a	partir	de	 la	ecuación	ሺ1.1ሻ,	al	 ser	pequeña,	entonces,	 la	diferencia	de	













del	 enterramiento	 se	 clasifican	 las	 instalaciones	
geotérmicas	en	instalaciones	de	colector	de	superficie	ሺo	
serpentín	 horizontalሻ,	 de	 sonda	 geotérmica	 ሺo	 de	
captación	 verticalሻ,	 en	 geopanel	 e	 instalaciones	 de	
































dos	 anteriores	 y,	 de	 este	 modo,	 requiere	 relativamente	 poco	 terreno	 siendo	 también	
relativamente	pequeño	el	coste	asociado	a	la	instalación	y	mantenimiento	en	caso	de	avería.	
1.5.2.4 Instalaciones	de	captación	térmica	en	aguas	subterráneas.	
Como	se	ha	visto	en	 las	 instalaciones	de	sonda	geotérmica	o	de	captación	vertical,	 resulta	
ventajosa	 la	profundización	por	debajo	del	nivel	 freático.	En	algunas	ocasiones,	 cuando	el	












corresponde	una	 temperatura	de	 cambio	de	 fase	 ሺsalvo	deslizamientos,	 como	se	veráሻ,	 es	
interesante	clasificar	a	los	refrigerantes	en	función	de	la	presión	de	trabajo.	Así,	se	clasifican,	
en	función	de	la	temperatura	de	ebullición	a	la	presión	atmosférica,	en:	




















esta	 clasificación	 se	 encuentran,	 a	 su	 vez,	 los	 criterios	 propuestos	 en	 el	 Reglamento	 de	
Seguridad	 para	 Plantas	 e	 Instalaciones	 Frigoríficas	 y	 los	 propuestos	 por	 la	 Sociedad	


































kg/m3	a	19	 °C	 y	1	 atm	y,	 además,	 tienen	un	poder	 calorífico	 inferior	menor	que	
19000	kJ/kg.	
• Grupo	3:	Sus	mezclas	con	aire	tienen	límite	inferior	de	inflamabilidad	menor	que	0.1	
kg/m3	a	19	 °C	y	1	atm,	o	bien,	 tienen	poder	calorífico	 inferior	mayor	que	19000	
kJ/kg.	
1.6.3 CLASIFICACIÓN	EN	FUNCIÓN	DE	LA	NATURALEZA	Y	COMPOSICIÓN.	
También	 se	 pueden	 clasificar	 los	 refrigerantes	 atendiendo	 a	 su	 naturaleza.	 Esta	 es	 la	
clasificación	más	importante	en	lo	referido	a	los	objetivos	de	esta	tesis.	
Inicialmente,	 los	 refrigerantes	 se	 clasifican	 en	 orgánicos	 e	 inorgánicos.	 Son	 inorgánicos	 el	
agua,	el	dióxido	de	azufre,	el	dióxido	de	carbono	y	el	amoníaco.	Por	su	parte,	los	refrigerantes	
orgánicos	 se	 clasifican	 en	 función	 de	 la	 ausencia	 o	 presencia	 de	 átomos	 de	 elementos	
halógenos	en	la	molécula,	en	hidrocarburos	ሺno	contienen	átomos	de	elementos	halógenos	en	
sus	 moléculasሻ	 y	 en	 hidrocarburos	 halogenados	 o	 refrigerantes	 halogenados	 ሺcontienen	
átomos	de	elementos	halógenos	en	sus	moléculasሻ.	Han	sido	de	interés	a	lo	largo	de	la	Historia	
de	 la	 refrigeración	 por	 su	 utilización	 como	 refrigerante	 los	 hidrocarburos	 como	 el	 etano,	
butano,	propano	e	isobutano.	Posteriormente,	cuando	los	hidrocarburos	comenzaron	a	ser	
desplazados	 por	 los	 refrigerantes	 halogenados,	 la	 marca	 comercial	 “Freon”	 acabó	















 Bromoclorofluorocarbonos	 o	 BCFC.	 Contienen	 bromo,	 cloro	 y	 flúor	 en	 su	
molécula.	




En	 función	 de	 la	 naturaleza	 de	 los	 átomos	 de	 elementos	
halógenos	 que	 sustituyen	 a	 algunos	 átomos	 de	 hidrógeno	 se	
agrupan	en:	
 Hidrofluorocarbonos	 o	 HFC.	 Contienen	 átomos	 de	
hidrógeno	y	flúor.	




• Mezclas	 de	 refrigerantes	 halogenados:	 son	 mezclas	 de	 dos,	 tres	 o	 cuatro	 de	 los	
anteriores,	 sin	 perjuicio	 de	 que	 pertenezcan	 o	 no	 al	 mismo	 grupo.	 Las	 mezclas	 se	
clasifican,	a	su	vez,	en	función	de	que	la	composición	de	la	mezcla	se	encuentre	en	un	
punto	azeótropo	o	no	ሺde	existir	ésteሻ,	en	mezclas	azeótropas	y	mezclas	zeótropas.	
 Mezclas	 azeótropas:	 tienen	 un	 punto	 azeótropo	 y	 su	









por	 lo	que	no	 cambian	de	 fase	 completamente	a	una	
temperatura	determinada	para	cada	presión,	sino	que	
existe,	entre	la	temperatura	de	rocío	ሺvapor	saturadoሻ	
y	 la	 de	 burbuja	 ሺlíquido	 saturadoሻ	 una	 diferencia	 de	
temperaturas	a	la	que	se	denomina	“deslizamiento”	ሺo	
“glide”,	 “g”	 en	 la	 Figura	 1.30ሻ.	 El	 inconveniente	


























con	 pendiente	 negativa	 en	 el	 diagrama	 T‐s	 se	 les	 llama	 fluidos	
húmedos	ሺFigura	1.31,	aሻ	y	a	los	que	tienen	dicha	curva	con	pendiente	










los	 sistemas	 de	 frío	 por	 compresión	 el	 estado	 de	 entrada	 en	 el	
compresor	se	puede	aproximar	tanto	como	se	quiera	ሺdesde	vapor	

















frío	por	compresión,	 si	ésta	parte	de	vapor	 saturado	y	se	emplea	un	 fluido	húmedo	como	
refrigerante,	en	la	salida	o	estado	final	habrá	vapor	sobrecalentado,	es	decir,	el	refrigerante	
estará	seco,	mientras	que	si	la	compresión	se	realiza	con	un	fluido	seco,	en	la	salida	o	estado	











 nde:	 Número	 de	 dobles	
enlaces	ሺse	omite	si	es	ceroሻ.	
 nC:	 Número	 de	 átomos	 de	
carbono	 ‐	 1	 ሺse	 omite	 si	 es	
ceroሻ.	
 nH:	 Número	 de	 átomos	 de	
hidrógeno	൅	1.	
 nFl:	 Número	 de	 átomos	 de	
flúor.	
 nCl:	 Número	 de	 átomos	 de	
cloro	 reemplazados	 por	



























captura	 de	 electrones	 ሺECD,	 Electron	 Capture	 Detectorሻ,	 con	 el	 que	 viene	 a	 evidenciar	 la	
presencia	 de	 las	 primeras	 trazas	 de	 refrigerantes	 en	 la	 atmósfera,	 lo	 que	 da	 lugar	













refrigerante	nocivo.	No	obstante,	 el	 efecto	 sobre	 la	destrucción	de	 la	 capa	de	ozono	no	es	
debida	exclusivamente	a	los	refrigerantes	sino	al	uso	como	propelentes,	espumantes,	etc.	Es	
así	 como	 una	 de	 las	 mejores	 cualidades	 atribuidas	 a	 los	 refrigerantes,	 su	 estabilidad,	 se	
convierte	en	uno	de	sus	principales	inconvenientes	por	el	efecto	acumulativo	que	supone.	
En	 la	 Historia	 de	 los	 refrigerantes	 se	 han	 reconocido	 tres	 generaciones:	 una	 primera	








Ya	 en	 la	 segunda	 década	 del	 siglo	 XX	 se	 puede	 hablar	 de	 una	 segunda	 generación,	 con	 la	
aparición	y	el	desarrollo	de	los	CFC,	HCFC	y	HFC,	sobre	todo	cuando	en	1930	Thomas	Midgley	













ya	 que	 los	 HFC	 y	 los	 PFC	 presentan	 una	 muy	 larga	 permanencia	 en	 la	 atmósfera	 de	
consecuencias	 actualmente	 desconocidas.	 Si	 en	 su	 momento	 los	 refrigerantes	 naturales	
fueron	descartados	por	cuestiones	de	toxicidad	e	inflamabilidad,	la	evolución	de	la	tecnología	
desde	entonces	es	evidente	y	estas	cuestiones	podrían	quedar	resueltas	de	una	manera	fiable.	




longitudes	de	 onda	menores	de	290	nm.	La	 llamada	 capa	de	 ozono	 ocupa	una	 zona	de	 la	
estratosfera	situada	entre	los	15	y	40	km	de	altura	en	la	que	se	encuentra	una	concentración	
de	entre	2	y	8	ppm	de	ozono.	El	ozono	se	produce	según	las	siguientes	reacciones:	
	 ܱଶ ൅ ݄ఔ → ܱ ൅ ܱ	 ሺ1.2ሻ	






	 ܱଷ ൅ ݄ఔ → ܱ ൅ ܱଶ	 ሺ1.4ሻ	
	 ܱ ൅ ܱଷ → 2ܱଶ	 ሺ1.5ሻ	
Las	cuatro	reacciones	anteriores	forman	parte	del	ciclo	básico	de	formación	y	destrucción	del	
ozono	estratosférico.	En	todas	ellas,	es	necesaria	la	energía	del	fotón	que	inicia	la	reacción,	
݄ఔ.	 ܯ	 se	 refiere	 a	 cualquier	 molécula	 que	 transporte	 la	 energía	 liberada	 por	 calor	 en	 la	
reacción	ሺ1.3ሻ.	En	presencia	de	especies	químicas	como	H,	OH,	NO,	Cl	o	Br	ሺen	general,	ܺሻ,	
tiene	lugar	la	reacción	de	destrucción	de	ozono,	
	 ܱଷ ൅ ܺ → ܱܺ ൅ ܱଶ	 ሺ1.6ሻ	
	 ܱܺ ൅ ܱ → ܺ ൅ ܱଶ	 ሺ1.7ሻ	
De	 esta	 forma,	 la	 especie	 ܺ	 queda	 intacta	 y	 dispuesta	 a	
reaccionar	 nuevamente	 con	 otra	 molécula	 de	 ozono.	 Así,	 se	
estima	 que	 un	 átomo	 de	 cloro	 puede	 destruir	 hasta	 105	
moléculas	de	ozono	ሾ7,	Lapuerta	Amigo	&	Armas,	2012ሿ.	Así	es	
como	 se	 ha	 llegado	 a	 la	 situación	 en	 la	 que	 actualmente	 se	
encuentra	 la	 capa	 de	 ozono	 sobre	 la	 Antártida,	 que	 se	 puede	
visualizar	de	una	forma	evidente	en	la	Figura	1.32.	
En	 lo	que	a	refrigerantes	se	refiere,	 los	átomos	de	cloro	en	 la	
atmósfera	proceden	de	la	fotólisis	de	los	CFC	y	de	los	HCFC.	El	


















climático	 sobre	 el	medio	 ambiente	 natural	 y	 humano,	 recogidos	 en	 el	 Informe	 del	 Grupo	
Intergubernamental	de	Expertos	sobre	el	Cambio	Climático,	en	el	año	2007	ሾ49,	Ipcc,	2007ሿ.	
El	efecto	invernadero	es	necesario	para	la	vida	en	la	
Tierra.	 Sin	 él,	 se	 estima	 que	 la	 temperatura	 en	 la	
superficie	terrestre	estaría	en	torno	a	los	‐18	°C.	Las	
emisiones	 de	 gases	 de	 efecto	 invernadero	 se	
contrarrestan	 de	 forma	 natural	 hasta	 que	 la	
contribución	 de	 dichos	 gases	 se	 desequilibra	 con	
gases	de	procedencia	no	natural.	
En	la	Figura	1.33.	se	pueden	observar	los	efectos	del	
aumento	 global	 de	 la	 temperatura	 quedan	
evidenciados	 por	 las	 conclusiones	 que	 se	
desprenden	de	las	medidas	de	las	temperaturas	en	
todos	 los	 continentes,	 del	 nivel	 del	 mar	 en	 la	
mayoría	de	los	océanos	y	del	espesor	de	la	cubierta	
de	nieve	en	el	Hemisferio	Norte.	
Las	 causas	 a	 las	 que	 se	 atribuye	 el	 aumento	 del	
promedio	 mundial	 de	 las	 temperaturas	 desde	
mediados	del	 siglo	XX	se	encuentran,	en	su	mayor	
parte,	 en	 la	 observación	 del	 aumento	 de	 las	
concentraciones	 de	 los	 llamados	 Gases	 de	 Efecto	
Invernadero	 ሺGEIሻ	 antropógenos	 o	 gases	








en	kg,	que	 tendría	que	 ser	emitida	a	 la	 atmósfera	para	provocar	el	mismo	efecto	 sobre	el	





a) Promedio mundial de la temperatura en superficie

















































definitiva,	 el	 cociente	 entre	 la	
intensidad	 de	 absorción	 de	
radiación	 infrarroja	 ሺa	 la	 que	 se	
llama	 ܽ	 en	 la	 ecuación	 ሺ1.8ሻሻ	
provocada	 en	 un	 intervalo	
temporal	 ሺusualmente	 de	 100	
años,	aunque	puede	establecerse	
en	20	ó	500	añosሻ	por	la	emisión	
de	1	kg	de	una	sustancia	 “i”	 a	 la	
atmósfera,	 y	 la	 absorción	
provocada	 en	 el	 mismo	 tiempo	
por	 la	 emisión	 de	 1	 kg	 de	 CO2,	
siempre	 teniendo	 en	 cuenta	 el	
grado	de	disolución	del	gas	en	la	atmósfera	dado	que	la	capacidad	de	absorción	depende	de	
su	concentración.	Así,	




La	 ecuación	 ሺ1.8ሻ	 valora	 solamente	 el	 efecto	 directo	 ሺDሻ	 de	 la	 emisión	 de	 un	 GEI	 a	 la	
atmósfera,	pero	no	tiene	en	cuenta	la	posibilidad	de	que	un	gas	“i”,	pudiendo	tener	un	GWP	
más	alto	que	otro,	pueda,	sin	embargo,	conseguir	una	operación	más	eficiente	en	la	instalación	
o	 la	máquina	 de	 la	 que	 forma	 parte	 que	 otro,	 con	 un	 GWP	menor,	 lo	 que	 redundaría	 en	
definitiva,	en	un	menor	consumo	de	energía	primaria	y,	por	tanto,	en	menores	emisiones	de	
GEI	a	la	atmósfera.	Este	efecto	es	el	efecto	indirecto,	I,	que	se	tiene	en	cuenta	en	la	definición	
del	 impacto	 total	equivalente	de	calentamiento	ሺTEWI,	Total	Equivalent	Warming	 Impactሻ	
que	se	obtiene	de	la	expresión:	
























En	 el	 caso	 de	 instalaciones	 alimentadas	 con	 energía	 eléctrica	 de	 la	 red,	 ܣ ൌ
0,6	݇݃/ܹ݄݇.	
El	efecto	 indirecto	es,	por	
lo	 general,	 mucho	 más	
relevante	 que	 el	 efecto	
directo,	 tanto	más	 cuanto	
mayor	 es	 el	 consumo	
















2050	 con	 respecto	 a	 los	 niveles	 de	 1990,	 con	 el	 objetivo	 de	 proteger	 el	medio	 ambiente,	












2020	 quedará	 prohibida	 la	 utilización	 de	GFEI	 con	 un	GWP	 igual	 o	 superior	 a	 2500	 para	






Son	 destacables,	 también,	 las	 restricciones	 de	 la	 comercialización	 que	 se	 establecen	 en	 el	












Sistemas	 centralizados	 de	 refrigeración	múltiples,	 para	 uso	 comercial,	 con	 una	 capacidad	














de	 cuatro	 años	 para	 permitir	 la	 comercialización	 de	 algunos	 de	 los	 productos	 y	 aparatos	
enumerados	anteriormente,	en	caso	de	que	se	haya	demostrado	que:	






Los	 aparatos	 que	 no	 estén	 herméticamente	 cerrados	 y	 que	 estén	 cargados	 con	
hidrofluorocarburos	 comercializados,	 solo	 podrán	 venderse	 al	 usuario	 final	 cuando	 se	
disponga	de	pruebas	de	que	la	instalación	se	realizará	por	una	empresa	certificada.”	4	






















calor	 que	 debe	 considerarse	 procedente	 de	 fuentes	 renovables,	 ܧݎ݁ݏ,	 se	 determinan	 tres	
parámetros:	
1. La	eficiencia	del	sistema	de	energía,	ߟ,	que	es	el	cociente	entre	la	producción	bruta	
de	 electricidad	 y	 el	 consumo	 primario	 de	 energía	 necesario	 para	 producir	 dicha	
electricidad.	Este	dato	viene	 regulado	por	el	Reglamento	 ሺCEሻ	nº	1099/2008	del	
Parlamento	Europeo	y	del	consejo	ሾ52,	Diario	Oficial	de	la	Unión	Europea,	2013ሿ.	
Como	sólo	se	tienen	en	cuenta	las	bombas	de	calor	cuyo	ܵܲܨ ൐ 1,15	 ൈ 1/ߟ,	resulta:	
a. Para	bombas	de	calor	accionadas	eléctricamente:	
ߟ ൌ 0,455,	de	donde	ܵܲܨ	 ൐ 	2,5.	
b. Para	bombas	de	calor	accionadas	térmicamente:	
ߟ ൌ 1,	de	donde	ܵܲܨ	 ൐ 	1,15.	
2. La	cantidad	estimada	de	energía	útil	aportada	por	la	bomba	de	calor,	ܳ ݑݏܾ݈ܽ݁,	tanto	
para	calefacción	como	para	refrigeración.	Ésta	se	determina	mediante	la	expresión:	







3. Una	 vez	 estimada	 la	 cantidad	 de	 energía	 útil	 aportada	 por	 la	 bomba	 de	 calor,	
ܳݑݏܾ݈ܽ݁,	se	determina	la	cantidad	de	energía	renovable	a	partir	de	la	ecuación	
	 ܧݎ݁ݏ ൌ ܳݑݏܾ݈ܽ݁	 ൈ 	ሺ1 െ 1/ܵܲܨሻ	 ሺ1.11ሻ	
donde	ܵܲܨ	es	el	factor	de	rendimiento	estacional	estimado	para	la	bomba	de	calor,	






















Clima más cálido Clima medio Clima más frío 
Fuente energética de la bomba 
de calor: 
Fuente energética y medio de 
distribución H HP 
SPF 
(SCOP net ) 
H HP 
SPF 
(SCOP net ) 
H HP 
SPF 
(SCOP net ) 
Energía aerotérmica Aire-Aire 1 200 2,7 1 770 2,6 1 970 2,5 
Aire-Agua 1 170 2,7 1 640 2,6 1 710 2,5 
Aire-Aire (reversible) 480 2,7 710 2,6 1 970 2,5 
Aire-Agua (reversible) 470 2,7 660 2,6 1 710 2,5 
Aire de salida-Aire 760 2,7 660 2,6 600 2,5 
Aire de salida-Agua 760 2,7 660 2,6 600 2,5 
Energía geotérmica Tierra-Aire  1 340 3,2 2 070 3,2 2 470 3,2 
Tierra-Agua 1 340 3,5 2 070 3,5 2 470 3,5 
Calor hidrotérmico Agua-Aire 1 340 3,2 2 070 3,2 2 470 3,2 











	 ܵܲܨ ൌ ܥܱܲ݊݋݈݉݅݊ܽ	 ൈ 	ܨܲ	 ൈ ܨܥ	 ሺ1.12ሻ	
donde	ܨܲ	es	el	Factor	de	Ponderación,	que	se	obtiene	de	la	Tabla	1.10	en	función	de	la	zona	






Clima más cálido Clima medio Clima más frío 
Fuente energética de la bomba 
de calor: 
Fuente energética y medio de 
distribución H HP 
SPF 
(SPER net ) 
H HP 
SPF 
(SPER net ) 
H HP 
SPF 
(SPER net ) 
Energía aerotérmica Aire-Aire 1 200 1,2 1 770 1,2 1 970 1,15 
Aire-Agua 1 170 1,2 1 640 1,2 1 710 1,15 
Aire-Aire (reversible) 480 1,2 710 1,2 1 970 1,15 
Aire-Agua (reversible) 470 1,2 660 1,2 1 710 1,15 
Aire de salida-Aire 760 1,2 660 1,2 600 1,15 
Aire de salida-Agua 760 1,2 660 1,2 600 1,15 
Energía geotérmica Tierra-Aire  1 340 1,4 2 070 1,4 2 470 1,4 
Tierra-Agua 1 340 1,6 2 070 1,6 2 470 1,6 
Calor hidrotérmico Agua-Aire 1 340 1,4 2 070 1,4 2 470 1,4 













las	 baterías	 empleadas	 en	 los	 coches	 eléctricos.	 Sin	 embargo,	 están	 apareciendo	 nuevos	
trabajos	 en	 este	 sentido	que	 apuntan	 a	 la	 utilización	del	 grafeno	 en	baterías	 que	podrían	




 Factor de Ponderación (FP)  
Fuente Energéca de la bomba de calor A B C D E 
Energía Aerotérmica. Equipos centralizados 0,87 0,80 0,80 0,75 0,75 
Energía Aerotérmica. Equipos individuales po split 0,66 0,68 0,68 0,64 0,64 
Energía Hidrotérmica. 0,99 0,96 0,92 0,86 0,80 
Energía Geotérmica  de circuito cerrado. 
Intercambiadores horizontales 1,05 1,01 0,97 0,90 0,85 
Energía Geotérmica de circuito cerrado. 
Intercambiadores vercales 1,24 1,23 1,18 1,11 1,03 




Factor de Corrección (FC)  
Tª de condensación 
(°C)  
FC  
(COP a 35°C) 
FC  
(COP a 40°C) 
FC  
(COP a 45°C) 
FC  
(COP a 50°C) 
FC  
(COP a 55°C) 
FC  
(COP a 60°C) 
35 1,00 --  --  --  --  --  
40 0,87 1,00 --  --  --  --  
45 0,77 0,89 1,00 --  --  --  
50 0,68 0,78 0,88 1,00 --  --  
55 0,61 0,70 0,79 0,90 1,00 --  







También	 se	 evitarían	 una	 gran	 parte	 de	 las	 emisiones	 contaminantes	 asociadas	 a	 la	










En	 el	 balance	 económico	 de	 cualquier	 tecnología	 hay	 que	 considerar	 dos	 parámetros	





costes	 de	 funcionamiento.	 Obtener	 el	 calor	 a	 partir	 de	 la	 combustión	 de	 combustibles	 en	
calderas	suele	tener	unos	costes	de	instalación	y	funcionamiento	intermedios,	aunque	si	la	
















el	 precio	 medio	 es	
superior	en	los	meses	de	
climatología	 extrema,	
que	 son	 los	 que	
corresponden	a	 invierno	
y	 verano.	 En	 los	 días	
estudiados	
correspondientes	 a	
meses	 de	 primavera	 y	
otoño,	 el	 precio	 es	
intermedio.	 El	 valor	 promedio	 del	 precio	 en	 los	
días	estudiados	es	de	0,12698	€/ܹ݄݇.	
Los	costes	de	funcionamiento	de	cualquier	sistema	
eléctrico	 están	 relacionados	 directamente	 con	 el	
precio	 del	 kWh	 eléctrico.	 Las	 bombas	 de	 calor	
consumen	energía	eléctrica	y,	por	tanto,	sus	costes	
de	 funcionamiento	 son	 tanto	 mayores	 cuanto	
mayor	 es	 el	 precio	 de	 la	 energía	 eléctrica	 que	
consumen	y	 también	 cuanto	mayor	 es	 la	 energía	





supone	 un	 coste	 inicial	 asociado	 a	 la	 inversión	 necesaria	 en	 su	 implantación.	 En	muchas	
ocasiones,	 la	 implantación	 de	 una	 nueva	 tecnología	 conlleva	 gastos	 correspondientes	 a	








































































	 ܥ ൌ ܥ௜ሺ€ሻ ൅ ሶܹ ሺܹ݄݇ሻ ⋅ ܶ ൬ €ܹ݄݇൰ ⋅ ݐሺ݄ሻ	 ሺ1.13ሻ	
La	representación	de	la	ecuación	ሺ1.13ሻ	es	una	línea	recta	de	pendiente	 ሶܹ ⋅ ܶ	y	ordenada	en	
el	origen	ܥ௜.	
Cuando	la	tecnología	a	implantar	es	una	bomba	de	calor,	la	potencia	consumida,	 ሶܹ ,	se	puede	
escribir	en	función	del	ܥܱܲ	global	como	 ሶܹ ൌ ሶܳ௛/ܥܱܲ,	por	lo	que	la	ecuación	ሺ1.13ሻ	queda	
como	
	 ܥሺ€ሻ ൌ ܥ௜ሺ€ሻ ൅
ሶܳ௛
ܥܱܲ ሺܹ݄݇ሻ ⋅ ܶ ൬
€
ܹ݄݇൰ ⋅ ݐሺ݄ሻ	 ሺ1.14ሻ	
Un	aumento	en	el	ܥܱܲ	da	lugar,	por	tanto,	a	una	disminución	en	los	costes	de	funcionamiento,	
como	se	muestra	en	la	Figura	1.38,	en	la	que	se	han	representado	los	costes	totales	de	dos	
bombas	 de	 calor	 con	 distinto	 ܥܱܲ	 ሺܥܱ ௔ܲ ൐ ܥܱ ௕ܲሻ	 y	 con	 distintos	 costes	 iniciales	 de	
instalación	ሺܥ௜௔ ൐ ܥ௜௕ሻ.	Ambas	líneas	tienen	un	punto	de	corte,	ܣ,	que	en	la	Figura	1.38	tiene,	
de	 abscisa,	 ݐ ൌ 2000	݄,	 y	 de	 ordenada,	 ܥ ൌ 11000	€.	 La	 línea	 de	 mayor	 ܥܱܲ	 tiene	 una	
pendiente	menor.	
La	abscisa	del	punto	ܣ	corresponde	al	
instante	 a	partir	del	 cual	 la	 inversión	
comienza	a	ser	rentable,	y	la	ordenada	
al	 coste	 en	 ese	momento.	 El	 punto	 ܣ	
debe	 corresponder	 a	 un	 período	 de	
vida	 inferior	 al	 previsto	 para	 la	
máquina.	 Por	 eso,	 es	 aconsejable	
representar	el	diagrama	de	costes	para	

















Cuando	 las	 líneas	 divergen,	 siendo	 ܥ௜௔ ൏
ܥ௜௕	y	ܥܱ ௔ܲ ൐ ܥܱ ௕ܲ,	nunca	se	alcanzaría	el	
punto	ܣ	y,	 en	 ese	 caso,	 no	 es	 interesante	
ninguna	inversión	en	la	modificación	de	la	









ܥܱ ௔ܲ ⋅ ܶ ⋅ ݐ ൌ ܥ௜௕ ൅
ሶܳ௛
ܥܱ ௕ܲ ⋅ ܶ ⋅ ݐ	 ሺ1.15ሻ	
Operando,	
	 ݐ ൌ ൬ ܥܱ ௔ܲ ⋅ ܥܱ ௕ܲܥܱ ௕ܲ െ ܥܱ ௔ܲ൰ ቆ
ܥ௜௕ െ ܥ௜௔





En	 esta	 tesis	 se	 aportan	 todas	 las	 herramientas	necesarias	 para	poder	determinar,	 con	 el	
estado	actual	del	conocimiento	de	estas	máquinas,	lo	que	supondría	cualquier	modificación	




























estableció	 ሺcon	 no	 pocas	 críticasሻ	 que	 para	 que	 en	 una	máquina	 o	
motor	térmico	un	fluido	realice	ciclos	termodinámicos	se	requieren,	
al	menos,	dos	fuentes	térmicas	ሺes	decir,	dos	sistemas	con	los	que	el	
fluido	 que	 realiza	 el	 ciclo	 tiene	 necesariamente	 que	 intercambiar	
calorሻ:	 una	 de	mayor	 temperatura	 ሺcaliente	 o	 “hot”ሻ,	 con	 la	 que	 el	
sistema	intercambiará	el	calor	ܳ௛,	y	otra	de	menor	temperatura	ሺfría	
o	 “cold”ሻ,	 con	 la	 que	 intercambiará	 el	 calor	 ܳ௖,	 de	 modo	 que	 la	




































transformaciones	 termodinámicas	 en	 las	 que	 intercambia	 calor	 y	 trabajo,	 vuelve	 a	





	 Δܧ ൌ ܳ െܹ	 ሺ2.1ሻ	











trabajo,	 ܹ	 ൌ 	ܳ௛ ൅ ܳ௖.	 Empleando	 aquí	 el	 convenio	 de	 signos	
anteriormente	señalado	para	el	calor	y	el	trabajo,	resulta:	








 Para	el	calor	absorbido	ሺde	la	fuente	calienteሻ,	ܳ௛ ൐ 0,	por	lo	que	ܳ௛ ൌ |ܳ௛|.	
 Para	el	calor	cedido	ሺa	la	fuente	fríaሻ,	ܳ௖ ൏ 0,	por	lo	que	ܳ௖ ൌ െ|ܳ௖|.	
De	todo	ello	resulta	la	ecuación	del	balance	de	energía	como	ܹ ൌ ܳ௛ െ |ܳ௖|.	En	las	referencias	
bibliográficas	a	menudo	se	obvia	el	módulo	de	ܳ௖,	habida	cuenta	de	que	en	ciclos	de	potencia	
ܳ௖	es	siempre	cedido,	quedando	escrito	el	balance	de	energía	simplemente	como	
	 ܹ ൌ ܳ௛ െ ܳ௖	 ሺ2.2ሻ	
Tanto	para	sistemas	de	potencia	como	para	sistemas	de	refrigeración	y	bomba	de	calor	ሺcomo	













	 ߟ ൌ ܳ௛ െ |ܳ௖|ܳ௛ ൌ 1 െ
|ܳ௖|





motor	 reversible	que	operase	 entre	dos	 fuentes	 térmicas	de	 temperaturas	 ௛ܶ	 y	 ௖ܶ ,	 siendo	
entonces,	
















bomba	 de	 calor.	 Al	 igual	 que	 para	 un	 ciclo	 de	 potencia,	 en	 un	 ciclo	 de	
refrigeración	o	bomba	de	calor	el	balance	de	energía	vuelve	a	dar,	para	el	
trabajo,	 ܹ	 ൌ 	ܳ௛ 	൅	ܳ௖.	 Ahora,	 empleando	 nuevamente	 el	 convenio	 de	
signos	para	el	calor	y	el	trabajo	resulta:	
 Para	el	trabajo,	ܹ ൏ 0,	por	lo	que	ܹ ൌ െ|ܹ|.	
 Para	el	calor	absorbido	ሺahora	de	la	fuente	fríaሻ,	ܳ ௖ ൐ 0,	por	lo	que	
ܳ௖ ൌ |ܳ௖|.	
 Para	el	calor	cedido	ሺahora	a	la	fuente	calienteሻ,	ܳ௛ ൏ 0	por	lo	que	ܳ௛ ൌ െ|ܳ௛|.	
De	 todo	 ello	 resulta	 que	 െ|ܹ| ൌ െ|ܳ௛| ൅ ܳ௖	 o	 bien,	 |ܹ| ൌ |ܳ௛| െ ܳ௖.	 En	 las	 referencias	
bibliográficas	 se	 obvian	 los	 módulos	 de	 ܳ௛	 y	 ܹ,	 habida	 cuenta	 de	 que	 en	 ciclos	 de	
refrigeración	y	bomba	de	calor	ܳ௛	es	siempre	cedido	y	ܹ	es	siempre	absorbido,	quedando	
escrito	el	balance	de	energía	simplemente	como	ܹ ൌ ܳ௛ െ ܳ௖,	en	una	forma	similar	a	como	
se	obtuvo	para	los	ciclos	de	potencia.	
En	sistemas	de	refrigeración	y	bomba	de	calor	aunque	el	parámetro	que	mide	la	calidad	de	la	


















	 ܧܧܴ ൌ ܳ௖ܹ ൌ
ሶܳ௖
ሶܹ 	 ሺ2.6ሻ	





calor	o,	simplemente,	a	una	bomba	de	calor.	Teniendo	en	cuenta	que	ܹ ൌ ܳ௛ െ ܳ௖	y	que	 ሶܹ ൌ
ሶܳ௛ െ ሶܳ௖	resulta,	para	un	sistema	de	refrigeración,	
	 ܧܧܴ ൌ ܳ௖ܳ௛ െ ܳ௖ ൌ
ሶܳ௖




ܳ௛ െ ܳ௖ ൌ
ሶܳ௛





ሶܳ௛ െ ሶܳ௖ ൌ
ሶܳ௛ െ ሶܳ௖ ൅ ሶܳ௖
ሶܳ௛ െ ሶܳ௖ ൌ 1 ൅
ሶܳ௖
ሶܳ௛ െ ሶܳ௖ ൌ 1 ൅ ܧܧܴ	 ሺ2.10ሻ	
Como	siempre	ܧܧܴ ൐ 0,	resultará	que	siempre	ܥܱܲ ൐ 1.	De	la	misma	forma	que	ocurre	en	
los	ciclos	de	potencia,	para	ciclos	de	refrigeración	y	bomba	de	calor,	de	 los	postulados	de	
Carnot	se	establece	que	los	valores	de	ܥܱܲ	y	ܧܧܴ	máximos	corresponderían	a	los	de	un	ciclo	










	 ܥܱ ௠ܲ௔௫ ൌ ௛ܶ௛ܶ െ ௖ܶ	 ሺ2.12ሻ	
Ambos	valores	de	ܧܧܴ	y	ܥܱܲ	son,	como	se	ha	dicho,	máximos.	Los	valores	de	ܧܧܴ	y	ܥܱܲ	
reales	 se	 podrán	 expresar	 siempre	 como	 una	 fracción	 de	 los	 máximos	 mediante	 la	
introducción	de	un	factor	ሺal	que	se	denomina	ߙ	en	sistemas	de	refrigeración	y	ߙ′	en	bombas	
de	calorሻ	denominado	coeficiente	de	rendimiento,	de	modo	que	resultará	
	 ܧܧܴ ൌ ߙ ௖ܶ௛ܶ െ ௖ܶ ,			ܥܱܲ ൌ ߙ′
௛ܶ
௛ܶ െ ௖ܶ	 ሺ2.13ሻ	
Las	cantidades	energéticas	intercambiadas	por	calor	tanto	por	un	sistema	de	refrigeración	
como	por	una	bomba	de	calor	dependen	de	condiciones	externas	a	ellas	y	esto	hace	que	los	
valores	 de	 sus	 ܧܧܴ	 y	 ܥܱܲ	 varíen	 en	 función	 de	 dichas	 condiciones	 externas.	 Como	más	
adelante	se	verá,	para	un	sistema	de	refrigeración,	la	temperatura	de	la	fuente	caliente	puede	
ser	variable	dependiendo	de	qué	sistema	se	emplee	como	 fuente	caliente.	En	este	caso,	 la	
temperatura	de	 la	 fuente	 fría	deberá	mantenerse	acorde	con	 la	que	corresponda	al	diseño	
inicial.	 De	 la	 misma	 forma,	 para	 una	 bomba	 de	 calor	 será	 la	 fuente	 fría	 la	 que	 tenga	
habitualmente	una	 temperatura	variable	mientras	que	 la	 fuente	 caliente	 será	 la	que	deba	
mantenerse	 acorde	 con	 la	 que	 corresponda	 al	 diseño	 inicial.	 Así,	 cuando	 el	 intervalo	 de	
funcionamiento	es	grande	y	varían	 las	condiciones	de	 funcionamiento	de	 las	máquinas,	 se	
hace	 necesaria	 una	 referencia	 a	 dicha	 variación,	 definiéndose	 el	 llamado	 coeficiente	 de	
prestación	 estacional	 o	 “Seasonal	 Performance	 Factor”,	 SPF,	 que	 es	 el	 factor	 con	 que	
realmente	 hay	 que	 establecer	 los	 costes	 de	 funcionamiento	 de	 cualquier	 sistema	 de	
refrigeración	y	bomba	de	calor	ሾ4,	Rey	Martínez	et	al.,	2005ሿ.	
2.1.3 BOMBA	DE	CALOR	EN	CASCADA	O	MULTIETAPA.	
En	 ocasiones	 se	 pueden	 encontrar	 diferencias	 notables	 entre	 la	 temperatura	 de	 la	 fuente	
caliente,	ܶ ௛,	y	la	de	fuente	fría,	ܶ ௖.	O,	como	es	en	el	caso	de	utilización	de	CO2	como	refrigerante,	
emplear	 presiones	muy	 altas	 para	 obtener	 temperaturas	 usuales	 en	 bombas	 de	 calor	 ሾ7,	
Lapuerta	Amigo	&	Armas,	2012ሿ.	
En	 este	 caso,	 es	 conveniente	 recurrir	 a	 la	 utilización	 de	 sistemas	 de	 bomba	 de	 calor	 “en	
cascada”	 que	 permitan	 el	 uso	 de	 varios	 refrigerantes	 que	 por	 las	 peculiaridades	 de	 sus	
















	 ܥܱ ௜ܲ ൌ
ሶܳ௛௜
ሶܹ ௜ 	 ሺ2.15ሻ	
Como	
	 ሶܳ௛௜ ൌ ሶܹ ௜ ൅ ሶܳ௖௜	 ሺ2.16ሻ	
sustituyendo	en	la	expresión	de	ܥܱ ௜ܲ,	resulta	
	 ܥܱ ௜ܲ ൌ
ሶܳ௛௜
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de	 calor	 en	 cascada	 representada	 en	 la	 Figura	 2.4,	 es	 decir,	 para	 cuatro	
bombas	de	calor	ሺ݊ ൌ 4ሻ.	En	él	se	puede	apreciar	fácilmente	que	el	coeficiente	
de	operación	debe	ser	muy	pequeño	debido	al	alto	módulo	de	∑ ሶܹ ௜௡ଵ 	ሺen	el	
caso	de	la	Figura	2.5,	con	݊ ൌ 4,	∑ ሶܹ ௜ସଵ ሻ	y	el	bajo	módulo	de	 ሶܳ ௖௡	ሺen	el	caso	de	























el	mismo.	Se	representa	ܥܱܲ	frente	a	ܥܱ ௜ܲ	para	ܥܱ ௜ܲ ൒ 1	ya	
que	no	tiene	sentido	para	ܥܱ ௜ܲ ൏ 1.	Así,	por	ejemplo,	cuando	
ܥܱ ௜ܲ	 fuese	 4	 con	 un	 solo	 refrigerador	 sería,	 obviamente,	
ܥܱܲ	 ൌ 	4.	Con	2	refrigeradores,	݊ ൌ 	2	y	ܥܱܲ	 ൌ 2,29.	Si	݊ ൌ












	 ሶ݉ ൌ ACݒ 	 ሺ2.27ሻ	
	 ݀݉݀ݐ ൌ ሶ݉ ௜ െ ሶ݉ ௢	 ሺ2.28ሻ	
	
݀ܧ
݀ݐ ൌ ሶܳ െ ሶܹ ൅ ሶ݉ ௜൫݄௜ ൅
భ
మܿ௜ଶ ൅ ݃ݖ௜൯ െ ሶ݉ ௢൫݄௢ ൅ భమܿ௢ଶ ൅ ݃ݖ௢൯	 ሺ2.29ሻ	










puede	 visualizar	 una	 animación	 que	 ayuda	 a	 comprender	 la	 obtención	 de	 las	 ecuaciones	
ሺ2.27ሻ,	 ሺ2.28ሻ	 y	 ሺ2.29ሻ	 en	 la	 dirección	 de	web	 http://dim.usal.es/eps/mmt/?pൌ2832	 ሾ58,	
Muñoz	 Rico,	 n.d.ሿ.	 Es	 necesario	 emplear	 el	 navegador	 Mozilla	 Firefox	 ya	 que	 otros	









	 ሶ݉ ௢ ൌ ሶ݉ ௜ ൌ ሶ݉ 	 ሺ2.30ሻ	
Por	otro	 lado,	 igualmente	 en	 régimen	estacionario	 se	 tiene,	 en	 la	 ecuación	del	balance	de	
energía,	que	ௗாௗ௧ ൌ 0,	con	lo	que	resulta	
	 ሶܳ െ ሶܹ ൅ ሶ݉ ௜൫݄௜ ൅ భమܿ௜ଶ ൅ ݃ݖ௜൯ െ ሶ݉ ௢൫݄௢ ൅ భమܿ௢ଶ ൅ ݃ݖ௢൯ ൌ 0	 ሺ2.31ሻ	
La	 ecuación	 ሺ2.31ሻ	 no	 es	 práctica	 por	 cuanto	 requiere	 del	 conocimiento	 de	 demasiados	
términos.	 Sin	 embargo,	 se	 puede	 simplificar	 desde	 el	 momento	 en	 que	 algunos	 de	 ellos	




Cuando	el	 término	de	 energía	 cinética	 es	 irrelevante	 frente	 al	 término	de	 entalpía,	 al	 que	
suma,	se	puede	escribir	









comete	 al	 considerar	 la	 ecuación	 ሺ2.32ሻ.	 Éste	 vendrá	 dado	 por	 el	 cociente	 entre	 el	 error	
absoluto	ሺentendido	como	la	diferencia	entre	el	valor	real,	݄ ൅ భమܿଶ,	y	el	aproximado,	݄ሻ	y	el	
valor	real,	es	decir	
	 ߝ௥ሺ%ሻ ൌ േ
ሺ݄ ൅ భమܿଶሻ െ ݄
݄ ൅ భమܿଶ ൈ 100 ൌ േ
ܿଶ
2݄ ൅ ܿଶ ൈ 100	 ሺ2.33ሻ	
El	término	ܿଶ	vendrá	dado	en	௠మ௦మ ,	es	decir,	en	௃
௞௚.	 Como	 los	 valores	 de	 las	 entalpías	 se	
obtienen	 en	 ݇ܬ/݇݃	 para	 dar	 coherencia	
dimensional	a	la	ecuación	ሺ2.33ሻ	habrá	que	
escribirla	como	
	 ߝ௥ሺ%ሻ ൌ േ ܿ
ଶ
2000	݄ ൅ ܿଶ ൈ 100	 ሺ2.34ሻ	
Esta	 ecuación	 se	 representa	 ሺen	 la	 parte	
positivaሻ	 en	 la	 Figura	 2.7	 para	 valores	 de	
entalpía	 de	 magnitudes	 habituales	 en	 los	
refrigerantes	 empleados	 en	 sistemas	 de	
refrigeración	 y	 bomba	 de	 calor.	 De	 la	

















	 ݄ ൅ ݃ݖ ൎ ݄	 ሺ2.35ሻ	
Al	igual	que	en	el	apartado	anterior,	la	aproximación	que	presenta	con	la	ecuación	ሺ2.35ሻ	es	
estrictamente	una	igualdad	cuando	ݖ ൌ 0.	La	cuestión	es,	al	igual	que	antes,	hasta	qué	altura	
ሺo	 diferencia	 de	 alturas	 entre	 el	 estado	 de	 entrada	 y	 de	 salidaሻ,	 se	 puede	 considerar	
despreciable	el	término	de	energía	potencial	frente	al	de	entalpía.	El	error	relativo	cometido	
al	considerar	la	ecuación	ሺ2.35ሻ	vendrá	dado,	en	este	caso,	por	
	 ߝ௥ሺ%ሻ ൌ േ
ሺ݄ ൅ ݃ݖሻ െ ݄
݄ ൅ ݃ݖ ൈ 100 ൌ േ
݃ݖ





	 ߝ௥ሺ%ሻ ൌ േ ݃ݖ1000	݄ ൅ ݃ݖ ൈ 100	 ሺ2.37ሻ	
Esta	ecuación	se	representa	ሺen	la	parte	positivaሻ	
en	 la	 Figura	 2.8	 para	 valores	 de	 entalpía	 de	
magnitudes	 habituales	 en	 los	 refrigerantes	
empleados	en	sistemas	de	refrigeración	y	bomba	
de	calor.	En	este	caso,	de	la	interpretación	de	la	
gráfica	 se	 desprende	 que	 para	 una	 cota	
determinada,	 el	 error	 relativo	 cometido	 al	
despreciar	 el	 término	 de	 energía	 potencial	 con	
respecto	al	de	entalpía	es	mayor	cuanto	menor	
sea	el	valor	de	ésta	aunque,	como	se	muestra	en	
el	 gráfico,	 dicho	 error	 es	 incluso	más	 pequeño	
que	 en	 el	 caso	 de	 la	 desconsideración	 de	 la	
energía	cinética.	Así,	por	ejemplo,	para	una	cota,	
ݖ,	de	3	݉	y	una	entalpía	de	50	݇ܬ/݇݃,	el	error	relativo,	ߝ௥,	vale,	aproximadamente,	0,059	%.	
Por	 este	 motivo,	 es	 habitual	 no	 considerar	 la	 contribución	 de	 los	 términos	 de	 energía	










del	 fluido	 que	 realiza	 procesos	 que	 conforman	 ciclos	 termodinámicos	 en	 su	 interior,	 a	
menudo	es	muy	útil	representar	dichos	procesos	en	diagramas	de	estado.	Un	diagrama	de	
estado	es	una	representación	gráfica	de	una	propiedad	termodinámica	en	función	de	otra.	En	
los	 diagramas	 de	 estado	 se	 dibujan	 curvas	 en	 las	 que	 hay	propiedades	 que	 se	mantienen	











Si,	por	el	contrario,	 se	dibuja	un	ciclo	 termodinámico	en	un	diagrama	݌ െ ݒ	y	el	dibujo	se	
describe	 en	 el	 sentido	 contrario	 al	 del	 movimiento	 de	 las	 agujas	 del	 reloj	 ሺsentido	
antihorarioሻ,	en	el	ciclo	tendrá	lugar,	como	resultado	neto,	el	consumo	de	trabajo	útil,	ܹ,	en	
la	 configuración	 de	 intercambios	 energéticos	 a	 la	 que	 ya	 se	 ha	 aludido	 como	 ciclo	 de	
refrigeración	 o	 bomba	 de	 calor,	 que	 es	 el	 fundamento	 del	 desarrollo	 de	 la	 presente	 tesis	
doctoral.	
El	diagrama	݌ െ ݒ	y	otros	diagramas	en	los	que	se	representan	unas	variables	de	estado	frente	
a	 otras	 son	 prácticos	 cuando	 se	 pretende	 un	 acercamiento	 inicial	 a	 los	 procesos	













que	 se	 representa	 la	 presión,	 ݌,	 en	 ordenadas	 ሺo	 su	
logaritmoሻ,	frente	a	la	entalpía	específica,	݄,	en	abscisas,	
y	al	que	en	lo	sucesivo	se	hará	referencia	como	diagrama	
݌ െ ݄.	 En	 la	 Figura	 2.9	 se	 representa	 un	 diagrama	

































de	 los	 no	 azeótropos.	 La	 primera	 utilidad	 de	 este	




de	 calor,	 siempre	 desde	 sistemas	 de	 mayor	
temperatura	hacia	sistemas	de	menor	temperatura.	
Esto	es	lo	que	ocurre	en	los	intercambiadores	de	calor	que	se	encuentran	en	las	máquinas	de	
frío	 por	 compresión.	 Si	 el	 fluido	 que	 está	 en	 el	 interior	 de	 la	 máquina	 realizando	 ciclos	
intercambia	 calor	 con	 su	 entorno	 o	 con	 otro	 fluido	 en	 un	 intercambiador	 de	 calor,	 su	
temperatura	debe	ser	acorde	con	el	enunciado	de	Clausius,	es	decir,	superior	allí	donde	el	
fluido	 tenga	 que	 intercambiar	 calor	 e	 inferior	 allí	 donde	 lo	 tenga	 que	 absorber.	 Esto	
condiciona	 las	 presiones	 en	 los	 intercambiadores	 y	 el	 diagrama	 T‐s	 facilita	 mucho	 la	
determinación	de	dichas	presiones.	






ܶ ൅ ሶ݉ ௜ݏ௜ െ ሶ݉ ௢ݏ௢ ൅ ߪሶ 	 ሺ2.39ሻ	




reversible	ሺdonde	ௗௌௗ௧ ൌ 0	y	 ሶ݉ ௜ ൌ ሶ݉ ௢ ൌ ሶ݉ 	y	ߪሶ ൌ 0ሻ	resulta	
	 0 ൌ
ሶܳ












ܶ ൌ ݏ௢ െ ݏ௜	 ሺ2.42ሻ	




ݏ௢ െ ݏ௜	 ሺ2.43ሻ	
Esta	 forma	 sugiere	 la	definición,	para	un	proceso	entre	dos	estados,	 ݅	 y	݋,	 la	 temperatura	
media	de	intercambio	de	calor	en	el	diagrama	ܶ െ ݏ,	 ௠ܶ,	como	la	altura	de	un	rectángulo	que	
tuviese	por	base	ݏ௢ െ ݏ௜	y	por	superficie	׬ ܶ݀ݏ௢௜ ,	es	decir,	
	 ௠ܶ ൌ
1





	 ݍ ൌ ௠ܶሺݏ௢ െ ݏ௜ሻ	 ሺ2.45ሻ	
donde	 se	 ha	 tenido	 en	 cuenta	 que	 ׬ ܶ݀ݏ௢௜ ൌ ݍ.	 En	 la	 Figura	
2.11	 se	 ofrece	 una	 descripción	 gráfica	 de	 la	 definición	 de	
temperatura	media	de	intercambio	de	calor,	 ௠ܶ,	teniendo	en	
cuenta	 que	 las	 superficies	 ܾܽܿ݀	 y	 ܽ݅݋݀	 son	 iguales.	 La	
definición	de	 la	 temperatura	media	de	 intercambio	de	calor	
permite	sustituir	cualquier	proceso	por	otro	equivalente	que	
tenga	lugar	entre	los	mismos	estados	extremos	y	compuesto	
por	 dos	 procesos	 adiabáticos	 ሺen	 los	 extremosሻ	 y	 uno	
isotermo	 que	 tenga	 lugar	 a	 la	 temperatura	 media	 de	
intercambio	de	calor.	Al	tener	los	mismos	estados	extremos,	
las	variaciones	de	todas	las	propiedades	termodinámicas	son	
iguales	 en	 ambos	 procesos	 y	 si,	 además,	 intercambian	 la	 misma	 cantidad	 de	 calor,	












ܳ௛ െ ܳ௖ ൌ
ݍ௖
ݍ௛ െ ݍ௖ ൌ
ሶܳ௖
ሶܳ௛ െ ሶܳ௖	 ሺ2.46ሻ	
	 ܥܱܲ ൌ
ܳ௛
ܳ௛ െ ܳ௖ ൌ
ݍ௛
ݍ௛ െ ݍ௖ ൌ
ሶܳ௛




௠ܶ௛ሺݏଶ െ ݏଵሻ െ ௠ܶ௖ሺݏଶ െ ݏଵሻ ൌ
௠ܶ௖
௠ܶ௛ െ ௠ܶ௖	 ሺ2.48ሻ	
	 ܥܱܲ ൌ
௠ܶ௛ሺݏଶ െ ݏଵሻ
௠ܶ௛ሺݏଶ െ ݏଵሻ െ ௠ܶ௖ሺݏଶ െ ݏଵሻ ൌ
௠ܶ௛




de	 Carnot	 que	 se	 desarrollasen	 entre	 dos	 fuentes	 térmicas	 a	 las	 temperaturas	medias	 de	
intercambio	de	calor,	 ௠ܶ௛	y	 ௠ܶ௖.	Por	tanto,	cualquier	ciclo	de	refrigeración	o	bomba	de	calor	
puede	 sustituirse	 por	 otro	 equivalente	 de	 Carnot	 que	 se	 desarrollase	 entre	 dichas	
temperaturas	medias	de	intercambio	de	calor.	
La	importancia	de	estas	ecuaciones	se	encuentra	en	la	simplicidad	que	ofrece	su	análisis.	Las	
ecuaciones	 evidencian	 que	 el	 ܧܧܴ	 y	 el	 ܥܱܲ	 de	 cualquier	 máquina,	 sea	 un	 sistema	 de	
refrigeración	o	una	bomba	de	calor,	será	tanto	mayor	cuanto	menor	sea	la	diferencia	entre	las	
temperaturas	medias	de	intercambio	de	calor,	 ௠ܶ௛	y	 ௠ܶ௖.	Del	mismo	modo,	el	ܧܧܴ	y	el	ܥܱܲ	













Sin	 embargo,	 desde	 el	 punto	 de	 vista	 de	 la	 transferencia	 de	 calor	 no	 es	 así.	 El	 calor	
intercambiado	por	unidad	de	tiempo,	 ሶܳ ,	viene	dado	por	
	 ሶܳ ൌ ܷ	ܣ	∆ܶ	 ሺ2.50ሻ	














hecho	 de	 que	 las	 superficies	 que	 quedan	 por	 debajo	 de	 las	 líneas	 represente	 el	 calor	

















































diagrama	 ݌ െ ݄	 mantienen	 la	 misma	 apariencia	 de	 la	 Figura	 2.13	 ሺFigura	 2.15ሻ,	 pero	 el	
diagrama	ܶ െ ݏ	se	dibuja	como	se	indica	en	la	Figura	2.16.	Los	colores	indican	la	variación	de	
temperatura.	




































	 ݄݀ ൌ ݀ሺݑ ൅ ݌ݒሻ ൌ ݀ݑ ൅ ݌݀ݒ ൅ ݒ݀݌ ൌ ߜݍ ൅ ݒ݀݌	 ሺ2.55ሻ	
resulta	
















Así,	 cuando	 el	 fluido	 que	 circula	 por	 el	 intercambiador	 es	 un	 fluido	 ideal,	 es	 decir,	 sin	
viscosidad,	 la	 igualdad	 anterior	 dará	 ׬ ݒ݀݌௢௜ ൌ 0,	 por	 no	 existir	 rozamiento.	 De	 ello	 se	
desprenderá	que	como	ݒ ് 0,	tiene	que	ser	݀݌ ൌ 0	y,	por	tanto,	݌ ൌ	constante.	Así	pues,	en	
un	 intercambiador	de	calor	por	el	que	circulase	un	 fluido	perfecto	 la	presión	se	mantiene	
constante	 y	 se	 puede	 decir,	 por	 tanto,	 que	 el	 fluido	 evoluciona	 isobáricamente.	 Si,	 por	 el	
contrario,	 el	 fluido	 que	 circula	 por	 el	 intercambiador	 es	 un	 fluido	 viscoso,	 ocurrirá	 un	
intercambio	 de	 trabajo	 por	 rozamiento	 y	 el	 término	 ௐሶ௠ሶ 	 dejará	 de	 ser	 nulo.	 El	 trabajo	 de	
rozamiento	es	realizado	por	el	sistema	ሺpor	el	fluido,	en	este	casoሻ	por	lo	que,	de	acuerdo	con	
el	convenio	de	signos	adoptado,	es	positivo.	Así	pues,	quedará	que	׬ ݒ݀݌௢௜ ൏ 0,	de	donde	se	
desprende	que	como	siempre	ݒ ൐ 0	tendrá	que	ser	݀݌ ൏ 0.	Al	integrar	entre	la	entrada,	݅,	y	la	
salida,	݋,	resulta	݌௢ െ ݌௜ ൏ 0,	quedando	que	݌௢ ൏ ݌௜.	Por	tanto,	en	un	intercambiador	de	calor	
por	 el	 que	 circule	un	 fluido	viscoso	 siempre	ocurrirá	una	disminución	en	 la	presión.	Esta	
disminución	en	 la	presión	es	 la	pérdida	de	carga	y	visto	que	es	nula	cuando	el	 fluido	que	
circula	es	un	fluido	sin	viscosidad,	cabe	esperar	que	cuanto	menor	sea	aquélla,	menor	sea	la	
pérdida	de	carga.	








obstante,	 que	 una	 viscosidad	 excesivamente	 pequeña	 puede	 ser	 causa	 de	 fugas	 de	
refrigerante	del	circuito.	
En	el	modelado	y	análisis	del	comportamiento	de	los	intercambiadores	de	calor	se	emplean,	
básicamente,	 el	 método	 de	 la	 diferencia	 media	 logarítmica	 de	 temperaturas	 ሺLog‐Mean	
Temperature	 Difference,	 LMTDሻ	 y	 el	 método	 del	 número	 de	 unidades	 de	 transferencia,	
ሺNumber	of	Transfer	Units,	NUTሻ.	A	pesar	de	ser	los	más	utilizados,	para	conseguir	un	cierto	
grado	de	simplicidad,	ambos	parten	de	la	hipótesis	de	la	constancia	en	los	calores	específicos	
de	 los	 flujos	que	 intervienen.	En	cuanto	a	 los	 flujos	 secundarios,	 éstos	 suelen	 ser	 líquidos	
ሺagua,	glicoles,	salmueras,	etc.ሻ	o	gases	ሺaireሻ.	En	el	 intervalo	de	temperaturas	y	presiones	
habituales	en	que	se	suelen	emplear	en	los	sistemas	de	refrigeración	y	bomba	de	calor,	se	




Cuando	 el	 flujo	 secundario	 es	 aire	 ሺseco	 o	 húmedo	 sin	 condensaciónሻ	 éste	 tiene	 un	
comportamiento	próximo	al	del	gas	ideal	dentro	del	intervalo	de	temperaturas	y	presiones	
habituales	ሺpróximas	a	la	atmosféricaሻ	que	se	suelen	emplear	en	los	sistemas	de	refrigeración	
y	bomba	de	calor.	También	es	habitual	que,	en	ese	 intervalo	de	 temperaturas,	 sus	calores	
específicos	no	cambien	apreciablemente,	por	lo	que	es	aceptable	el	modelo	de	gas	perfecto	y	
también	en	este	caso	los	métodos	LMTD	y	NUT	ofrecen	resultados	admisibles.	Sin	embargo,	
cuando	 las	 temperaturas	no	son	 las	habituales,	 los	calores	específicos	de	 los	gases	 ideales	






ofrecidos	 por	 la	modelización	 LMTD	y	NUT	 son	muy	mejorables	 y	 vuelven	 a	 obligar	 a	 su	
comparación	con	los	resultados	reales.	
El	 método	 SEWTLE	 ሺSemiexplicit	 Method	 for	 Wall	 Temperature	 Linked	 Equationsሻ,	







volumen	 de	 cada	 elemento	 considerado,	 lo	 que	 es	 habitual	 en	 cualquier	 análisis	 por	
elementos	finitos	ሾ62,	Asinari,	2004;	63,	Corberan,	2001;	64,	Corberán	&	Royo,	2003ሿ.	En	este	
sentido,	 una	 distribución	 de	 un	 gran	 número	 de	 volúmenes	 de	 control	 exige	 una	 mayor	
potencia	de	cálculo	pero	da	lugar	a	una	mayor	precisión	en	los	resultados.	Una	distribución	
con	 un	 número	 pequeño	 de	 volúmenes	 de	 control	 da	 lugar	 a	 una	menor	precisión	 en	 los	
resultados	pero	exige	una	menor	potencia	de	cálculo.	El	estado	actual	de	los	ordenadores	hace	
innecesaria	una	distribución	de	volúmenes	de	control	de	gran	tamaño	ሺy	menor	número,	por	
tantoሻ	 y,	 además,	 los	 tiempos	 de	 cálculo,	 en	 intercambiadores	 habituales,	 acaban	
reduciéndose	a	unos	segundos.	
A	 continuación	 se	 presenta	 en	 detalle	 un	 estudio	 energético	 de	 cada	 uno	 de	 los	
intercambiadores	de	calor.	
2.4.1.1 Evaporador.	
El	 evaporador	 es	 el	 intercambiador	 en	 el	 que	 el	
refrigerante	absorbe	calor	de	la	fuente	fría.	Para	ello,	el	
refrigerante	tiene	necesariamente	que	encontrarse	a	una	
temperatura	 inferior	 a	 la	 de	 su	 entorno,	 en	 virtud	 del	
Enunciado	 de	 Clausius	 del	 Segundo	 Principio	 de	 la	
Termodinámica.	 En	 la	 Figura	 2.17	 se	 describe	
gráficamente,	empleando	el	diagrama	ܶ െ ݏ,	la	ubicación	
de	 las	 presiones	 en	 los	 intercambiadores	de	 calor	 para	
una	sustancia	pura	o	una	mezcla	azeotrópica.	Las	flechas	
indican	 el	 sentido	 de	 la	 energía	 intercambiada	 como	
calor.	 Cuando	 una	 sustancia	 pura	 ሺo	 una	 mezcla	
azeotrópicaሻ	se	evapora	a	presión	constante,	se	mantiene	
también	constante	 la	 temperatura.	Por	otro	 lado,	en	un	
intercambiador	por	el	que	circule	un	fluido	sin	pérdidas	
de	carga,	la	presión	permanecerá	constante,	como	se	ha	visto.	
Este	hecho	se	aprovecha	en	 los	evaporadores	para,	una	vez	conocida	 la	 temperatura	de	 la	
fuente	fría,	fijar	la	presión	del	refrigerante	en	el	evaporador.	En	un	evaporador	en	el	que	el	
refrigerante	intercambie	calor	con	aire	atmosférico,	para	evitar	posibles	entradas	de	aire	en	















caro.	 Además,	 conviene	 recordar	 que	 en	 la	 definición	 del	 ܧܧܴ	 y	 el	 ܥܱܲ	 aparece	 en	 el	




viscosidad	 que	 aunque	 suele	 ser	 pequeña,	 no	 es	 nula,	 lo	 que	 da	 lugar	 a	 pequeñas	




frío,	 se	 hace	 referencia	 a	 ellas	 como	 cambios	 de	
temperatura,	midiéndose	en	ܭ	o	en	°ܥ.	Estos	cambios	de	
temperatura	van	ligados	a	las	temperaturas	de	saturación	
de	 cada	 refrigerante,	 a	 su	 vez	 ligadas	 a	 las	 presiones	 de	
saturación.	Por	este	motivo,	cuando	se	miden	las	pérdidas	
de	carga	en	°ܥ	es	necesario	especificar	el	refrigerante	al	que	
se	 refieren.	 En	 la	 Figura	 2.18	 se	 describe	 gráficamente	
empleando	el	diagrama	T‐s	el	efecto	de	la	pérdida	de	carga	
en	 los	 intercambiadores	 de	 calor	 a	 medida	 que	 el	 flujo	
avanza	 cuando	 éste	 es	 de	 una	 sustancia	 pura	 o	 mezcla	
azeotrópica.	
En	 cuanto	 a	 las	 mezclas	 no	 azeotrópicas,	 es	 necesario	
considerar	el	efecto	del	deslizamiento	de	temperatura,	es	decir,	el	cambio	en	la	temperatura	
que	tiene	lugar	desde	la	condensación	ሺo	punto	de	burbujaሻ	hasta	la	ebullición	ሺo	punto	de	
rocío,	 que	no	hay	que	 confundir	 con	 la	 temperatura	de	 rocío	del	 aire	húmedoሻ,	 a	presión	
constante	ሺver	Figura	1.30,	página	34ሻ.	En	las	mezclas	no	azeotrópicas,	a	una	misma	presión	
la	 temperatura	 del	 punto	 de	 rocío	 siempre	 es	más	 alta	 que	 la	 temperatura	 del	 punto	 de	
burbuja.	
Por	tanto,	en	un	evaporador	en	el	que	no	hubiera	pérdidas	de	carga,	a	medida	que	el	flujo	de	
refrigerante	avanzase	por	él,	 su	 temperatura	 iría	aumentando.	Siendo	así,	 la	diferencia	de	


















































similar	 al	 seguido	 en	 el	 evaporador,	 salvo	 por	 el	 hecho	 de	 que	 en	 el	 condensador	 la	
temperatura	varía	durante	el	enfriamiento	inicial	a	presión	constante	hasta	la	saturación.	La	
temperatura	 que	 se	 ha	 de	 tomar	 como	 referencia	 para	 fijar	 la	 presión	 ha	 de	 ser,	 pues,	 la	
mínima	temperatura	del	proceso	de	cesión	de	calor	que,	según	lo	dicho	hasta	ahora,	es	la	de	
saturación.	Así	pues,	en	principio	cuanto	mayor	sea	la	presión	en	el	condensador,	mayor	será	
la	 diferencia	 de	 temperaturas	 entre	 el	 refrigerante	 y	 su	 entorno	 y,	 por	 tanto,	 se	 podrá	
dimensionar	 un	 condensador	 con	 una	 menor	 superficie	 de	 intercambio	 de	 calor,	 menos	
voluminoso,	menos	pesado	y,	por	tanto,	más	barato.	Ahora	bien:	una	presión	excesivamente	
alta	 en	 el	 condensador	 da	 lugar,	 en	 su	 dimensionamiento,	 a	 unas	 paredes	 excesivamente	
gruesas,	 lo	que	origina	un	coeficiente	global	de	transferencia	de	calor	bajo,	obligando	a	un	
sobredimensionamiento	en	 la	 superficie	de	 transferencia,	es	decir,	dando	un	condensador	
excesivamente	voluminoso,	pesado	y	caro.	Además,	nuevamente	conviene	recordar	que	en	la	
definición	 del	 ܧܧܴ	 y	 del	 ܥܱܲ	 aparece	 en	 el	 denominador	 la	 diferencia	 de	 temperaturas	
medias	de	 intercambio	de	 calor,	 ௠ܶ௛ െ ௠ܶ௖,	 y	 ésta	 es	 tanto	mayor	 cuanto	mayor	 sea	 ௠ܶ௛,	




















Pero	 la	 consideración	 de	 las	 pérdidas	 de	 carga	 en	 el	 condensador	 para	 mezclas	 no	
azeotrópicas,	lejos	de	no	mejorar	los	resultados	para	el	condensador	ሺcomo	ocurría	para	el	

















ሶ݉ ൌ ݄௢ െ ݄௜	 ሺ2.59ሻ	
Por	tanto,	la	potencia	requerida	en	la	compresión	viene	dada	por:	
	 ሶܹ ൌ ሶ݉ ሺ݄௜ െ ݄௢ሻ ൅ ሶܳ 	 ሺ2.60ሻ	
Si	 el	 refrigerante	 evoluciona	 adiabáticamente	 resultará	 ሶܳ ൌ 0	 y	 entonces	 la	 potencia	
requerida	vendrá	dada	por	














ሶ݉ ൌ ݏ௢ െ ݏ௜	 ሺ2.62ሻ	
Los	valores	admitidos	para	ߪሶ 	son	siempre	positivos	ሺen	procesos	irreversiblesሻ	o	nulos	ሺen	
procesos	reversiblesሻ,	es	decir,	ߪሶ ൒ 0.	Como	 ሶ݉ ൐ 0,	tendrá	que	ser	
	 ݏ௢ ൒ ݏ௜	 ሺ2.63ሻ	
Por	tanto,	la	entropía	del	estado	de	salida,	ݏ௢,	tendrá	que	ser	mayor	o	igual	que	la	entropía	del	
estado	 de	 entrada,	 ݏ௜,	 pero	 nunca	menor.	 Esto	 supone	 una	 limitación	 importante	 para	 el	
estado	de	salida,	que	permite	obtener	el	valor	mínimo	para	la	entalpía	del	estado	de	salida,	
݄௘,	que	será	la	que	corresponda	al	estado	que	tenga	la	misma	entropía,	ݏ௢,	que	la	del	estado	
de	 entrada,	 ݏ௜.	 La	 entalpía	 en	 ese	 estado	 es	 ݄௢௦.	 La	 mínima	 potencia	 requerida	 en	 la	
compresión	adiabática,	 ௦ܹሶ ,	resulta:	
	 ௦ܹሶ ൌ ሶ݉ ሺ݄௜ െ ݄௢௦ሻ	 ሺ2.64ሻ	


















ሶ݉ ሺ݄௜ െ ݄௢௦ሻ
ሶ݉ ሺ݄௜ െ ݄௢ሻ ൌ
݄௜ െ ݄௢௦









menudo	 en	 un	 proceso	 de	
compresión	 se	 establece	 una	









es	 el	 índice	 de	 politropía.	
Cuando	 se	 representa	 la	






reversible,	݊ ൌ 1,4,	mientras	que	si	la	compresión	es	isoterma,	݊ ൌ 1.	Así,	es	más	interesante	
la	compresión	isoterma	puesto	que	en	ella	se	consume	menos	potencia.	
Los	refrigerantes	que	se	comprimen	en	los	compresores	de	las	bombas	de	calor	pueden	o	no	
comportarse	 como	 gases	 ideales:	 para	 cada	 refrigerante	 en	 cada	 estado	 del	 proceso	 de	
compresión	habría	que	calcular	cuánto	vale	su	factor	de	compresibilidad,	ܼ,	partiendo	de	sus	









podría	 dudar,	 entonces,	 de	 la	 utilidad	 del	 razonamiento	 anterior,	 pues	 a	 pesar	 de	 no	 ser	
estricta	y	rigurosamente	así	para	los	refrigerantes	empleados	en	las	bombas	de	calor,	sí	que	
se	puede	comprobar	que	cuanto	menor	sea	el	índice	de	politropía	del	proceso	de	compresión,	
menor	 es	 la	potencia	 intercambiada	por	unidad	de	 flujo	másico,	 resultando,	por	 tanto,	 en	
menores	costes	de	funcionamiento.	Es	interesante,	por	tanto,	alejarse	del	proceso	adiabático	
en	 la	 compresión	 para	 acercarse	 al	 proceso	 isotermo,	 lo	 que	 se	 consigue	 favoreciendo	 el	
intercambio	 de	 calor	 a	 través	 de	 las	 paredes	 del	 compresor	 mediante	 la	 disposición	 de	
sistemas	de	disipación	del	calor,	ya	sea	añadiendo	superficies	adicionales	o	con	sistemas	de	
refrigeración.	
A	menudo,	 el	proceso	de	 compresión,	 aun	 siendo	adiabático,	 se	divide	y	 se	 realiza	en	dos	








isentrópica	 que	 describe	 la	 compresión	 teórica	 esté	 lo	 más	 cerca	 posible	 de	 la	 curva	 de	
saturación	 del	 vapor,	 ya	 que	 cuanto	 más	 baja	 sea	 la	 temperatura	 de	 entrada	 en	 el	
condensador,	 tanto	menor	será	 la	temperatura	media	de	cesión	de	calor,	 ௠ܶ௛,	 tanto	mejor	
serán	el	ܧܧܴ	y	el	ܥܱܲ	y	tanto	menores	serán	los	costes	de	funcionamiento.	
2.4.3 VÁLVULA	DE	EXPANSIÓN.	





las	 velocidades	no	dan	 lugar	 a	 términos	de	 energía	 cinética	 relevantes	 en	 la	 ecuación	del	
balance	de	energía.	El	 trabajo	de	 rozamiento	existe	porque	el	proceso	de	expansión	en	 la	






desarrolla	 con	 un	 intercambio	mínimo	de	 calor	 con	 el	 ambiente,	 la	 ecuaciónሺ2.29ሻ	 queda	
reducida	a:	






cada	 uno	 de	 los	 dispositivos	 que	 componen	 el	 ciclo	
teórico	de	frío	por	compresión.	En	el	ciclo	real	suceden	
pérdidas	 de	 carga	 en	 los	 intercambiadores	 de	 calor,	
como	se	ha	visto,	y	la	compresión	en	el	compresor	se	
realiza	 adiabática	 pero	 irreversiblemente,	 como	







teórico,	 sino	vapor	 ligeramente	 sobrecalentado.	 Si	no	
hay	intercambio	de	calor	apreciable	en	el	tubo	entre	el	
evaporador	 y	 el	 compresor,	 el	 vapor	 ligeramente	
sobrecalentado	entra	en	el	compresor	en	el	estado	a.	En	
los	compresores	utilizados	habitualmente,	el	flujo	frío	
que	 sale	 del	 evaporador	 y	 entra	 en	 el	 compresor	 se	
sobrecalienta	dentro	de	éste	con	el	calor	que	le	cede	el	
flujo	 caliente	 que	 sale	 comprimido	 del	 cilindro	 del	
compresor,	con	el	objeto	de	asegurar	que	en	el	cilindro	
del	compresor	no	entran	gotas	de	líquido.	El	flujo	entra	














del	 2s.	 El	 estado	 2s	 es	 un	 estado	 de	 referencia;	 no	 existe	 en	 la	máquina,	 sólo	 sirve	 para	
determinar	el	estado	2.	La	entalpía	de	2	es,	también,	mayor	que	la	entalpía	de	2s,	por	lo	que	







































De	 todo	 lo	 visto	 en	 el	 capítulo	 anterior	 se	 deduce	 que,	 aunque	 se	 podría	 afirmar	 que	 el	
conocimiento	del	comportamiento	energético	de	los	sistemas	de	frío	por	compresión	de	ciclo	









El	 conocimiento	 ha	 ido	 empleando	 todas	 las	 herramientas	 a	 su	 alcance	 y	 es	 así	 como	 ha	
llegado	al	momento	actual,	en	el	que	con	la	revolución	que	ha	tenido	lugar	en	los	últimos	años	
en	 lo	que	 se	 refiere	a	 las	Tecnologías	de	 la	 Información	y	 la	Comunicación	 ሺTICሻ,	 en	 cuya	
evolución	 vertiginosa	 nos	 encontramos	 inmersos,	 existen	 ya	 muchas	 aplicaciones	
informáticas	que	permiten	realizar	simulaciones	en	refrigeración.	
Algunas	de	estas	aplicaciones,	como	es	la	empleada	en	esta	tesis,	realizan	simulaciones	muy	







saturación	 en	 función	 de	 temperaturas	 ሺo	 temperaturas	 de	 saturación	 en	 función	 de	
presionesሻ	para	unos	cuantos	refrigerantes.	
La	 irrupción	 en	 el	mercado	 de	 los	 ahora	 llamados	 Smartphone	 también	 ha	 supuesto	 una	
revolución.	Un	Smartphone	es,	actualmente,	un	pequeño	ordenador.	Pequeño	por	el	tamaño,	
pero	 no	 por	 la	 potencia,	 aunque	 no	 llegue	 al	 nivel	 de	 un	 ordenador.	 En	 la	 actualidad	 se	
emplean	mayoritariamente	tres	sistemas	operativos:	Android,	iOS	y	Windows	Phone.	En	las	
tiendas	 virtuales	 de	 estos	 tres	 sistemas	 operativos	 pueden	 encontrarse	 Aplicaciones	
ሺllamadas,	en	la	jerga,	“App”ሻ	para	refrigeración.	Algunas	son	gratuitas	y	otras,	de	pago.	Casi	



















más	 sencillas,	 son	 gratuitas.	 Algunas,	 incluso,	 son	 ofrecidas	 por	 los	 fabricantes	 de	 los	
refrigerantes	 en	 la	Web	 para	 su	 descarga	 libre	 con	 el	 objeto	 de	 facilitar	 el	 trabajo	 de	 los	
diseñadores	 de	 estos	 equipos	 con	 sus	 refrigerantes.	 Otras	 requieren	 de	 una	 pequeña	



















número	de	 refrigerantes	 gracias	 a	 la	 utilización	de	dos	 archivos	de	biblioteca	de	 vínculos	
dinámicos	ሺDLL,	Dynamic‐Link	Libraryሻ,	que	son	“refprop.dll”	y	“refprp64.dll”,	con	los	que	se	




Termograf	 no	 es	 en	 sí	 un	 programa	 de	 simulación	 ሾ66,	 Grupo	 de	 Didáctica	 de	 la	
Termodinámica	de	la	Universidad	de	Zaragoza,	n.d.ሿ.	Es	más	bien	un	programa	didáctico	que	




a	 pérdidas	 de	 carga	 en	 intercambiadores,	 líneas	 de	 aspiración	 y	 descarga,	 etc.,	 como	
irreversibilidades	 de	 compresor,	 tanto	 desde	 el	 punto	 de	 vista	 de	 las	 propiedades	
termodinámicas	afectadas	como	desde	el	de	las	pérdidas	mecánicas.	De	la	misma	forma,	para	

































































químicas	 de	 los	 refrigerantes	 fabricados	 por	 Solvay,	 entre	 los	 que	 se	 encuentran	 los	más	
utilizados	actualmente.	Permite	obtener	tablas	de	propiedades	termodinámicas	tanto	como	
vapor	 húmedo	 como	 sobrecalentado,	 con	 sus	 correspondientes	 diagramas,	 tanto	 presión‐
entalpía	como	temperatura‐entropía	ሾ69,	Anon,	2016aሿ.	






BPFrio	 es	 un	 programa	 desarrollado	 por	 el	 Departamento	 de	 Termodinámica	 Aplicada	







Está	 compuesto	 por	 cuatro	 subprogramas:	 el	 primero	 se	 dedica	 a	 la	 determinación	 de	
propiedades	 termodinámicas	 de	 refrigerantes,	 el	 segundo	 sirve	 para	 modelizar	 el	 ciclo	
termodinámico	realizado	por	el	refrigerante	en	la	instalación	ሺpudiendo	abordar	el	estudio	


































igualmente,	 se	ha	 incluido	aquí	por	 su	utilidad	en	el	 estudio	de	 aquéllos	 sistemas	 cuando	
alguno	 de	 los	 fluidos	 secundarios	 es	 aire.	 Psicro	 es	 un	 programa	 realizado	 por	 el	 Grupo	
FREDSOL	de	la	Universidad	Politécnica	de	Valencia.	Gratuito,	pero	muy	completo,	avalado	por	
Atecyr,	permite	visualizar	el	diagrama	psicrométrico	del	aire	húmedo	y	determinar	todas	sus	








En	 el	 mundo	 de	 la	 refrigeración	 es	 frecuente	 encontrarse	 con	 que	 existen	 algunos	
refrigerantes	 susceptibles	 de	 ser	 sustituidos	 por	 otros.	 También	 es	 posible	 que	 en	 una	



















las	 propiedades	 termodinámicas	 de	 refrigerantes,	 ya	 sean	 variables	 de	 estado,	 ya	 sean	
funciones	 de	 estado.	 Se	 ha	 realizado	 empleando	Adobe	Director	 11.5	 ሾ73,	Adobe	 Systems	
Software	Ireland	Ltd,	n.d.ሿ	y	no	es	necesaria	instalación:	directamente	se	ejecuta	haciendo	clic	















































En	 el	menú	Diagram	 ሺDiagramaሻ	 se	 puede	 elegir	 el	
tipo	 de	 diagrama	 que	 quiere	 emplear	 en	 la	
comparación	 de	 los	 refrigerantes.	 Así,	 el	 diagrama	 p‐h	 resulta	 útil	 si	 se	 pretende	 una	
comparación	 a	 partir	 de	 las	 presiones	 y	 entalpías	 de	 los	 refrigerantes	 y	 el	 T‐s	 si	 la	
comparación	se	quiere	hacer	partiendo	de	las	temperaturas	y	entropías.	
En	cualquier	caso,	los	diagramas	muestran	todas	las	líneas	iso	útiles	para	la	comparación	de	

















































































últimos	 años	 en	 el	 software	 de	 referencia	 más	 empleado,	 tanto	 a	 nivel	 científico	 como	







en	 el	 programa	 de	 instalación,	 se	 abre	 IMST‐ART,	
presentando	 una	 ventana	 inicial	 vacía	 ሺFigura	 4.1ሻ,	
pero	con	varios	menús	y	accesos	directos	ሺen	una	barra	
de	herramientas	o	Tool	Barሻ,	que	serán	de	gran	utilidad	
en	 adelante.	 El	 programa	 está	 escrito	 en	 inglés	 y	




































Este	 menú	 permite	 obtener	 propiedades	 termodinámicas	 de	
refrigerantes	 tanto	 en	 estados	 de	 saturación	 líquido‐vapor	
















de	 la	 presiónሻ	 y	 el	 intervalo	 de	
temperaturas	 o	 presiones	 en	 el	 que	
se	 desean	 obtener	 dichas	
propiedades,	así	como	el	salto	o	paso	
entre	 cada	 dos	 temperaturas	 o	
presiones.	
Pulsando	 el	 botón	 Calcular	 aparece	
una	 tabla	 donde	 se	 pueden	 ver	 las	
propiedades	termodinámicas	que	se	
ofrecen	 ሺque,	 por	 otro	 lado,	 son	 las	
que	 luego	 el	 programa	 tendrá	 que	
emplearሻ,	 ordenadas	 en	 columnas	
agrupadas	 en	
“Casos”	 numerados	
















ሺSuperheated	 Properties	 Calculationሻ	 aunque,	 obviamente,	 la	 demanda	 de	 variables	 de	
entrada	ahora	es	distinta	ሺFigura	4.5ሻ.	
En	este	caso	se	debe	introducir	la	presión	de	la	isobara	sobre	la	que	se	desean	visualizar	las	









Puede	 extrañar	 esta	 forma	 particular	 de	
presentar	 resultados,	 sobre	 todo	 cuando	
se	está	habituado	a	trabajar	con	las	Tablas	
de	 Propiedades	 Termodinámicas	 para	
vapores	 sobrecalentados	 de	 la	
Bibliografía	 o	 habitual	 de	 Termotecnia,	
Ingeniería	 Térmica	 o	 Termodinámica	
Técnica.	Simplemente	se	 trata	de	que	en	
IMST	 ART	 las	 diferentes	 temperaturas	
aparecen	 en	 columnas,	 en	 lugar	 de	
aparecer	en	filas	como	lo	hacen	en	dichas	
Tablas.	
Si	 se	 quiere	 obtener	 una	 Tabla	 con	 la	
colocación	 habitual	 basta	
con	 copiar	 la	 matriz	 de	
resultados	 y	 pegarla	
traspuesta	 en	 una	 hoja	 de	
cálculo	 ሺun	 documento	 de	
Excell,	por	ejemploሻ.	
En	 las	 dos	 matrices	 de	
resultados	 aparecen	 sólo	
las	 propiedades	 que	 son	
necesarias	 para	 los	
balances	 energéticos	 que	




Una	 vez	 que	 se	 ha	 comprendido	 la	 filosofía	 del	
programa	IMST	ART,	su	uso	resulta	muy	 intuitivo.	En	
este	menú	ሺFigura	4.7ሻ	 se	encuentra	 lo	que	se	podría	
denominar	 el	 núcleo	 de	 IMST	 ART.	 Hay	 cuatro	



















se	 verá	 la	 utilidad	 de	 esta	 opción,	 una	 de	 las	 más	 potentes	 de	 IMST	 ART	 de	 cara	 a	 la	
investigación	y,	sobre	todo,	al	análisis	de	regímenes	transitorios.	
En	 la	ventana	relativa	al	ciclo	







estado	 se	 solicitan	 las	
temperaturas	 tanto	 en	 el	
evaporador	 como	 en	 el	
condensador,	 las	 pérdidas	 de	
carga	en	éstos,	 los	estados	de	
salida	 del	 condensador	 y	 del	
evaporador	 ሺbien	 solicitando	
una	temperatura	fijada	o	bien	
con	 un	 incremento	 de	
temperaturas	 para	 el	
subenfriamiento	 o	










formas	 ሺFigura	 4.9ሻ:	 según	 la	 capacidad	
de	 refrigeración	 ሺCooling	 Capacityሻ,	 la	
capacidad	 de	 calentamiento	 ሺHeating	
Capacityሻ,	 el	 volumen	 trasegado	 ሺSwept	









al	 rendimiento	 volumétrico	 ሺVolumetric	
Efficiencyሻ,	 rendimiento	 del	 compresor	
ሺCompressor	 Efficiencyሻ	 y	 al	 calor	
transferido	 al	 ambiente	 ሺHeat	 Losses	 to	
Ambientሻ.	
El	 resto	 permanecen	 inactivos	 y	 no	 se	
puede	 introducir	 datos	 en	 ellos.	 Para	
poder	hacerlo	es	necesario	que	se	elija	la	
cuarta	 opción,	 datos	 de	 catálogo	 del	
compresor	ሺComp.	Catalogue	Dataሻ.	
Si	 se	 dispone	 de	 los	 datos	
correspondientes	podrá	introducirlos	en	
sus	respectivas	casillas	ሺFigura	4.10ሻ.	
Una	 vez	 que	 se	 han	 definido	 todos	 los	
parámetros	 que	 conforman	 el	 ciclo	
teórico,	 se	 está	 en	 condiciones	 de	
resolver	 problemas	 de	 diseño,	 es	 decir,	
problemas	 en	 los	 que	 se	 necesita	
































Casesሻ	 se	 obtendrá	 la	 ventana	 de	




Así,	 por	 ejemplo,	 se	 alerta	 de	 que	 haya	
líquido	 en	 la	 entrada	 del	 compresor,	 de	
que	 no	 se	 hayan	 podido	 realizar	 los	
cálculos	 con	 la	 precisión	 requerida,	 de	
incoherencia	en	los	datos	aportados,	etc.	












que	 se	 tiene	 que	 definir	 el	 parámetro	 que	
quiere	que	IMST	ART	represente	en	el	eje	de	
abscisas	 y	 cuál	 en	 el	 de	 ordenadas	 ሺFigura	
4.13ሻ.	
Haciendo	 clic	 en	 el	 botón	 dibujar	 ሺPlotሻ	 se	
obtiene	 la	 representación	 deseada	 ሺFigura	
4.14ሻ	 y,	 a	 partir	 de	 ella,	 se	 puede	 visualizar	
fácilmente	la	dependencia	entre	variables.	




para	 cada	 caso	 calculado	 ሺFigura	
4.15ሻ.	
La	 presentación	 de	 resultados	 en	
forma	 de	 hoja	 de	 cálculo	 permite	
su	 exportación	 de	 diferentes	
formas.	 Estas	 formas	 se	 pueden	
encontrar	 en	 el	 menú	
herramientas	ሺToolsሻ.	
4.2.2 CICLO	 REAL	 (WORKING	
CYCLE).	
Una	vez	realizada	la	aproximación	
teórica	 al	 funcionamiento	 de	 la	
máquina,	 IMST	 ART	 aporta	 un	
cálculo	 mucho	 más	 preciso	
mediante	 el	 menú	 ciclo	 real	
ሺWorking	Cycleሻ.	









que	 se	 puede	 observar	 que	
aparecen	 todos	 los	 elementos	
de	 los	 que	 hay	 que	 ir	
completando	su	descripción.	




disponible.	 Seguirá	 en	 este	
estado	 hasta	 que	 se	 haya	
completado	 la	 descripción	 de	
todos	 y	 cada	 uno	 de	 los	
elementos.	
Es	 entonces	 cuando	 se	 puede	
optar	 por	 la	 realización	 de	 un	
estudio	 paramétrico	 eligiendo	
qué	 variables	 se	 pretende	
cambiar,	 entre	 qué	 valores,	 y	
qué	otras	variables	se	quiere	obtener	en	función	de	las	primeras.	Es	decir,	el	funcionamiento	
de	esta	opción	es	 similar	a	 su	 funcionamiento	en	el	estudio	del	Ciclo	Teórico	ሺTheoretical	
Cycleሻ,	explicado	anteriormente.	





Tras	 elegir	 el	 refrigerante	 hay	 que	 definir	 los	
intercambiadores	 de	 calor.	 Haciendo	 clic	 en	
Añadir	 Intercambiador	 de	 calor	 ሺAdd	 Heat	
Exchangerሻ	se	obtiene	la	ventana	que	muestra	la	
Figura	 4.17.	 Habrá	 que	 indicar	 el	 nombre	 del	
intercambiador	y	el	 tipo	de	 intercambiador	de	










denomine	de	una	u	otra	 forma	el	 intercambiador,	 IMST	ART	entenderá	que	se	trata	de	un	
condensador	 o	 de	 un	 evaporador	 en	 función	 del	 cambio	 en	 las	 temperaturas	 del	 fluido	
secundario.	 Así,	 si	 el	 fluido	 secundario	 aumenta	 su	 temperatura,	 IMST	 ART	 tomará	 el	
intercambiador	como	condensador	y	si	la	disminuye,	como	evaporador8.	
Los	tipos	de	intercambiador	se	obtienen	en	el	menú	Tipo	ሺTypeሻ,	del	que	se	despliegan	los	
mostrados	 en	 la	 Figura	 4.17.	 También	 se	 pueden	 cargar	 los	 datos	 de	 un	 intercambiador	









se	 ven	 dos	 opciones	 no	 editables,	 que	 son	 Condensador	 ሺCondenserሻ	 y	 Evaporador	
ሺEvaporatorሻ,	con	una	de	ellas	marcada.	La	marca	se	encuentra	en	la	interpretación	que	hace	
IMST	 ART	 del	 intercambiador	 en	 función	 de	 las	 temperaturas	 del	 flujo	 secundario,	 como	
anteriormente	 se	 ha	 visto.	 También	 en	 todas	 ellas	 se	 permite	 Guardar	 los	 Datos	 del	
Intercambiador	ሺSave	Heat	Exchangerሻ.	Se	detalla	cada	una	de	ellas	a	continuación:	
Superficie	Total	ሺTotal	Areaሻ.	





pointsሻ	 o	 por	 Coeficientes	 Polinómicos	 ሺDefine	 correlation	 by	 polinomial	 coefficientsሻ.	 En	
																																																																										






todos	 los	 casos	 se	 pueden	
visualizar	 las	 relaciones	
haciendo	 clic	 en	 Dibujar	
Gráfico	 ሺPlot	 Graphሻ,	 según	
se	muestra	en	la	Figura	4.18.	
Cuando	 se	 selecciona	 la	
opción	 Selección	 de	 Datos	
ሺData	Selectionሻ	y	se	hace	clic	
en	 cualquier	 punto	 de	 la	
gráfica	 se	 obtienen	 sus	
coordenadas	ሺX	Coordinate	e	




Si	 se	 selecciona	 la	 opción	
Selección	 Libre	 se	 puede	
hacer	clic	en	cualquier	punto	de	







ventana	 para	 la	 definición	 de	
Intercambiadores	 de	 calor	 de	
Tubos	Aleteados	 en	 IMST‐ART.	
En	 esta	 opción	 se	 debe	
introducir	 inicialmente	 datos	
































En	 la	 ventana	principal	del	 Intercambiador	de	Tubos	Aleteados	 ሺCoilሻ	 también	 se	pueden	


















cambiar	 el	 material	 del	 que	 está	
hecha	la	aleta	o	modificarlo.	Se	puede	
también	 establecer	 la	 Superficie	 de	
Contacto	entre	el	Tubo	y	la	Aleta.	Por	
último,	 se	 pueden	 definir	 para	 el	
intercambiador	los	correspondientes	
Factores	 de	 Mejora	 ሺEnhancement	
Factorsሻ.	
Para	 el	 cálculo	 del	 coeficiente	 de	








Placas	 ሺPlatesሻ	 se	 muestra	 en	 la	
Figura	4.22.	
Se	 pueden	 configurar	 la	
Disposición	 del	 Flujo	 ሺFlow	
Arrangementሻ,	el	Número	Total	de	
Placas,	 incluidas	 las	 externas	
ሺTotal	number	of	plates,	including	
externalሻ	 y	 la	 Geometría	
ሺGeometryሻ	 con	arreglo	 al	 dibujo	
que	se	muestra	en	la	ventana.	
También	 se	 solicita	 el	 Factor	 de	











Lossesሻ	se	 llega	a	 la	ventana	que	se	muestra	en	 la	Figura	
4.23.	
Introducir	Datos	de	Catálogo	ሺCatalogue	Heat	Exchangerሻ.	
La	 ventana	 que	 se	 obtiene	 se	muestra	 en	 la	 Figura	 4.25.	
Básicamente	 se	 tiene	 que	 optar	 por	 el	 Tipo	 de	




Si	 se	 elige	 una	 mezcla	 habrá	 que	 caracterizar	 su	
comportamiento,	 bien	 fijando	 la	 temperatura	 de	
congelación	 ሺFix	 Freezing	 Temperatureሻ,	 o	 bien	
determinando	la	Concentración	de	cada	Componente	ሺFix	
Concentrationሻ.	El	resto	de	los	
datos	 tendrán	 que	 ser	

















Es	 necesario	 introducir	 la	
Temperatura	del	Recinto	ሺRoom	
Temperatureሻ	 en	 el	 que	 se	
encuentra	el	intercambiador	y	la	
Presión	 de	 Entrada	 ሺInlet	
Pressureሻ,	 y	 caracterizar	 el	
estado	higrométrico	del	aire	que	
le	 rodea,	 bien	 mediante	 la	
Humedad	 Relativa	 ሺRelative	
Humidityሻ	 o	 bien	 mediante	 la	
Temperatura	del	Bulbo	Húmedo	
ሺWeb‐bulb	Temperatureሻ.	
Haciendo	 clic	 en	 Datos	 del	




el	menú	 Fluido	 Secundario	 ሺSecundary	 Fluidሻ,	 desplegándose	 la	 lista.	 Para	 las	mezclas	 se	
puede	precisar	el	comportamiento	de	la	mezcla	haciendo	clic	en	Datos	del	Fluido	ሺFluid	Dataሻ,	


















ሺAccesoriesሻ	 se	 pueden	 definir	
los	parámetros	en	la	ventana	que	
se	muestra	en	la	Figura	4.27,	que	
se	 obtiene	 en	 la	 opción	 Definir	
Accesorios	ሺDefine	Accesoriesሻ.	
Para	las	tuberías	ሺPipesሻ	se	puede	
realizar	 una	 descripción	 mucho	



































La	 ventana	 correspondiente	 se	 muestra	 en	 la	
Figura	4.32.	
Cargar	Compresor	ሺLoad	Compressorሻ.	




















Hay	 que	 aportar	 la	 información	 habitual	
del	 compresor	 añadiendo	 los	 datos	
correspondientes	 al	 intercooler	 ሺFigura	
4.33ሻ.	
Mediante	 el	 botón	 Definición	 del	
Compresor	 ሺCompressor	 Definitionሻ	 se	
llega	a	una	ventana	en	la	que,	entre	otros	
parámetros,	se	deben	definir	inicialmente	
las	 Condiciones	 de	 Trabajo	 ሺWorking	





































o	 bomba	 de	 calor	 por	 compresión,	 comparándose	 los	 resultados	 obtenidos	
experimentalmente	 con	 los	 procedentes	 de	 la	 simulación	 con	 el	 software	 IMST‐ART,	
mostrándose	la	validez	de	su	modelización.	
 EQUIPOS	UTILIZADOS	Y	DESARROLLO	DE	LOS	EXPERIMENTOS.	
Para	 la	 realización	del	 estudio	experimental	 se	ha	dispuesto	del	material	de	 investigación	
existente	en	el	Laboratorio	de	Termotecnia	ሺS206	o	Laboratorio	de	Calor	y	Fríoሻ	de	la	Escuela	
de	Ingenierías	Industriales,	Sede	Paseo	del	Cauce,	empleado	por	el	Grupo	de	Investigación	
Reconocido	 de	 Termotecnia,	 de	 la	 Universidad	 de	 Valladolid,	 y	 en	 el	 Laboratorio	 de	














 Equipos	 informáticos	 para	 tratamiento	 de	 los	 resultados	 almacenados	 y	 el	 software	
adecuado	para	el	modelo	matemático	de	simulación.	
 Cámara	termográfica.	



























de	 redes	 portátil	 AR5‐L,	 Circutor,	 dotado	 a	 su	 vez	 de	 todos	 los	










































Las	 temperaturas	 medidas	 por	 las	 sondas	 se	 han	
contrastado	 con	 imágenes	 térmicas	 tomadas	 con	 la	
Cámara	termográfica	NEC	AVIO,	modelo	G120EX,	que	
tiene	 una	 matriz	 de	 320	 x	 240	 píxeles	 y	 una	
sensibilidad	de	0,04	°C	ሺFigura	5.8ሻ.	
La	 cámara	 guarda	 las	 imágenes	 en	 una	 tarjeta	 de	





















velocidad	 del	 aire	 de	േ	 5	%	 en	 el	 valor	 de	medición	 y	 de	േ	 0,8	%	 en	 la	
temperatura	del	aire	ሺFigura	5.9ሻ.	
5.1.2 CALIBRACIÓN	DE	LAS	SONDAS	DE	TEMPERATURA.	
Para	calibrar	 las	sondas	de	temperatura	se	conectan	a	 los	adquisidores	e	 introducen	en	el	







fechaሻ	 ocupan	 una	 celda,	 por	 lo	 que	 es	mucho	más	 conveniente	 cambiar	 la	 extensión	 del	
archivo	a	“.txt”	y	abrirlo	entonces	desde	Excell.	
Excell	 ofrece	 la	 posibilidad	 de	 separar	 los	
datos	 en	 celdas	 independientes.	 De	 esta	
forma	se	obtienen	bloques	de	datos	como	los	
que	se	pueden	observar	en	la	Tabla	5.1,	que	
se	 ha	 simplificado	 por	 comodidad.	 La	
representación	 de	 la	 temperatura	 medida	
frente	 al	 número	 de	medida	 da	 lugar	 a	 una	
gráfica	como	la	que	se	representa	en	la	Figura	
5.10.	En	un	primer	vistazo	se	puede	observar	
cómo	 la	 temperatura	 se	 estabiliza	 tras	 la	
introducción	de	una	temperatura	objetivo	en	
el	horno.	


























Para	 la	 obtención	 de	 la	 correspondiente	
línea	de	calibración	se	ha	estimado	que	una	
recta	 es	 suficiente	 para	 emplearse	
posteriormente	 en	 la	 determinación	 de	 la	
temperatura	real	ya	que	así	 se	obtiene	un	




los	que	 los	datos	 indicados	por	 las	sondas	
están	estabilizados,	 que	 corresponderán	a	
la	temperatura	objetivo	más	próxima.	
Esto	 se	 ha	 hecho	 en	 Microsoft	 Excell,	
introduciendo	 una	 línea	 de	 comando	 que	
calcula	 la	 diferencia	 entre	 cada	 valor	 y	 el	
anterior,	 aceptando	 el	 resultado	 si	 es	
menor	o	igual	que	la	precisión	requerida,	ya	
que	entonces	estaría	dentro	de	una	zona	de	
































































	 ݐ௥ሺ°Cሻ ൌ 1,0291	ݐ௠ሺ°Cሻ െ 0,5448	 ሺ5.2ሻ	









de	 correlación	 ሺܴଶሻ	 para	 cada	 una	 de	 las	 rectas	 de	
calibración	 correspondientes	 a	 las	 regresiones	 lineales	
obtenidas	para	cada	sonda.	Las	rectas	de	calibración	para	
todas	 las	 sondas	 se	 muestran	 en	 el	 documento	
“Calibración	de	sondas.xlsx”,	en	la	carpeta	ANEXOS	que	se	
puede	 encontrar	 en	 el	 soporte	 informático	 adjunto.	 La	
precisión	 proporcionada	 por	 los	 sensores	 se	 estima	 en	
േ0.1	 °C,	 suficientemente	 preciso	 para	 el	 objeto	 del	
estudio	experimental.	
5.1.3 DISPOSICIÓN	DE	LAS	SONDAS.	
Para	 medir	 las	 temperaturas	 del	 refrigerante	 en	 las	 máquinas	 estudiadas	 se	 han	 hecho	
medidas	en	cada	estado	característico	del	ciclo,	colocando	las	sondas	sobre	la	superficie	de	










Sonda	 m	 n	 R2	
203‐1	 1,0406	 0,9648	 0,9978	
301‐1	 1,0373	 0,8466	 1,0000	
302‐1	 1,0261	 0,6190	 1,0000	
303‐1	 1,0930	 1,2492	 0,9999	
304‐1	 1,0573	 0,7537	 0,9999	
305‐1	 1,0506	 1,3056	 1,0000	
306‐1	 1,0529	 1,3080	 1,0000	
307‐1	 1,0291	 0,5448	 1,0000	
308‐1	 1,0186	 0,5004	 1,0000	
202‐2	 1,0626	 1,3331	 0,9999	
204‐2	 1,0608	 0,4584	 0,9997	
207‐2	 1,0117	 0,7409	 0,9765	






a	 la	 temperatura	 del	 fluido	 en	 el	 exterior,	 ݐ௢ஶ,	 ocurre	 una	




5.12ሻ,	 el	 calor	 intercambiado	 por	 unidad	 de	 tiempo,	 ሶܳ ,	 entre	 el	
refrigerante	 en	 el	 interior	 del	 tubo	 y	 el	 aire	 en	 el	 exterior,	 a	 las	
temperaturas	 ݐ௜ஶ	 y	 ݐ௢ஶ,	 medidas	 en	 puntos	 lo	 suficientemente	
alejados	del	 tubo	en	el	 interior	y	en	el	exterior,	 respectivamente,	
siendo	ݎ௜	y	ݎ௢	los	radios	interno	y	externo	del	tubo,	viene	dado	por	
	 ሶܳ ൌ ݄௜ܣ௜ሺݐ௜ஶ െ ݐ௜ሻ ൌ 2ߨ݈݇
ݐ௜ െ ݐ௢
݈݊ ݎ௢ݎ௜




coeficientes	 de	 transferencia	 de	 calor	 por	 convección	 y	 radiación,	 respectivamente,	 en	 el	
exterior	del	tubo,	de	modo	que	el	coeficiente	global	de	transferencia	de	calor	por	convección	
y	radiación	en	el	exterior	del	tubo,	݄௢,	vale	
	 ݄௢ ൌ ݄௖ ൅ ݄௥	 ሺ5.4ሻ	
En	 la	 ecuación	 ሺ5.4ሻ	 se	 ha	 despreciado	 el	 calor	 intercambiado	 por	 radiación	 entre	 el	
refrigerante	y	la	superficie	interior	del	tubo	por	asumir	que	las	diferencias	de	temperatura	en	
el	 interior	 son	 muy	 pequeñas.	 Expresando	 las	 superficies	 ܣ௜	 y	 ܣ௢	 como	 2ߨݎ௜݈	 y	 2ߨݎ௢݈,	




݈ ൌ 2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ሺݐ௜ஶ െ ݐ௜ሻ ൌ 2ߨ݇
ݐ௜ െ ݐ௢
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁













2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ ൅












2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ ൅












	 ሶ݈ܳ ൌ ߨܦ௢ሺ݄௖ ൅ ݄௥ሻሺݐ௢ െ ݐ௢ஶሻ	 ሺ5.8ሻ	
donde	se	ha	tenido	en	cuenta	que	ܦ௢ ൌ 2ݎ௢.	Una	vez	conocido	el	calor	por	unidad	de	tiempo	y	
longitud,	ொሶ௟ ,	la	temperatura	en	la	superficie	interna	del	tubo,	ݐ௜,	se	puede	obtener	de	
	 ݐ௜ ൌ ݐ௢ ൅
ሶܳ
݈ ቎
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁
2ߨ݇ ቏	 ሺ5.9ሻ	















2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜൨	 ሺ5.10ሻ	
La	 utilización	 de	 la	 ecuación	 ሺ5.10ሻ	
requiere	 de	 la	 evaluación	 del	
coeficiente	 de	 transferencia	 de	 calor	
por	 convección	entre	 el	 refrigerante	 y	
la	 superficie	 interior	 del	 tubo,	 ݄௜.	 Es	
necesario,	 por	 tanto,	 determinar	 los	
valores	 de	 ொሶ௟ 	 y	 de	 los	 coeficientes	 de	
transferencia	 de	 calor	 por	 convección	
en	 el	 interior	 y	 en	 el	 exterior,	 y	 el	




del	 ciclo	 analizados	 en	 un	 estado	
intermedio	del	ciclo	de	funcionamiento	













0,60 ൅ 0,387 ൉ ܴܽ஽
ଵ/଺


















	 1	 2	 3	 4	
ݐ௢	ሺ°ܥሻ	 4,02	 48,03	 36,35	 6,03	
ݐ௢ஶ	ሺ°ܥሻ	 19,0	 19,0	 19,0	 19,0	
ሶܹ 	ሺܹ݇ሻ	 0,179	 0,179	 0,179	 0,179	
ܦ௢	ሺ݉݉ሻ	 6,35	 6,35	 6,35	 6,35	
݁	ሺ݉݉ሻ	 0,8	 0,8	 0,8	 0,8	
ܦ௜	ሺ݉݉ሻ	 4,8	 4,8	 4,8	 4,8	












transferencia	 de	 calor	 por	 conducción,	 ambos	 del	 aire,	 y	 en	 la	 ecuación	 ሺ5.13ሻ	 ݃	 es	 la	
aceleración	de	 la	gravedad,	 ݐ௢	y	ݐ௢ஶ	son	 la	 temperaturas	en	 la	superficie	del	 tubo	y	en	un	
punto	 lo	 suficientemente	 alejado	 de	 ésta,	 ܦ௢	 es	 el	 diámetro	 exterior	 del	 tubo,	 ߚ௠	 es	 el	
coeficiente	de	expansión	ሺque	para	gases	ideales	puede	escribirse	como	ߚ௠ ൌ 1/ ௠ܶሻ,	ߥ௠	es	la	






	 ݄௖ ൌ ܰݑ
തതതത஽ ൉ ݇௔௜௥
ܦ 	 ሺ5.14ሻ	
donde	 ݇௔௜௥	 es	 el	 coeficiente	 de	
transferencia	 de	 calor	 por	
conducción	del	aire	a	la	temperatura	
de	la	superficie	del	cilindro.	
En	 la	 Tabla	 5.4	 se	 muestran	 los	
valores	así	calculados	del	coeficiente	
de	 transferencia	 de	 calor	 por	








		 1	 2	 3	 4	
ݐ௢	ሺ°ܥሻ	 4,02	 48,03	 36,35	 6,03	
ݐ௠	ሺ°ܥሻ	 11,51	 33,51	 27,68	 12,52	
ߚ௠	ሺܭିଵሻ	 0,003513	 0,003261	 0,003324	 0,003500	
ߥ௠	ሺ݉ଶ/ݏሻ	 1,4393൉10‐5	 1,6410൉10‐5	 1,5866൉10‐5	 1,4482൉10‐5	
ߙ௠	ሺ݉ଶ/ݏଶሻ	 1,9636൉10‐5	 2,2565൉10‐5	 2,1769൉10‐5	 1,9767൉10‐5	
ܴܽ஽	 467,6	 641,9	 419,4	 398,0	
ܲݎ௠	 0,73321	 0,72722	 0,72885	 0,73295	
ܰݑതതതത஽	 2,24189	 2,38815	 2,19266	 2,17122	
݇௔௜௥	ሺܹ/݉ܭሻ	 0,02449	 0,02614	 0,02571	 0,02458	









	 ݄௥ ൌ ߝߪሺ ௢ܶଶ ൅ ௢ܶஶଶ ሻሺ ௢ܶ ൅ ௢ܶஶሻ	 ሺ5.15ሻ	
donde	 ߝ	 es	 la	 emisividad	 de	 la	 superficie,	 ߪ	 es	 la	 constante	 de	 Stefan‐Boltzmann	 ሺ5,67 ൉
10ି଼	ܹ/݉ଶܭସሻ,	y	 ௢ܶ	y	 ௢ܶஶ	son	las	temperaturas	absolutas	en	la	superficie	del	tubo	y	en	los	
cerramientos,	respectivamente.	
A	 efectos	 de	 cálculo	 del	
coeficiente	݄ ௥	se	ha	considerado	
que	 los	 cerramientos	 se	
encuentran	 a	 la	 misma	
temperatura	que	el	ambiente.	
En	la	Figura	5.14	se	representan	
los	 valores	 del	 coeficiente	 de	
transferencia	 de	 calor	 por	
radiación,	 ݄௥,	 en	 ܹ/݉ଶܭ,	
obtenidos	 para	 diferentes	
temperaturas	 en	 los	
cerramientos,	 ௢ܶஶ,	 para	 una	
emisividad,	ߝ,	de	0,9,	y	para	una	




de	 transferencia	 de	 calor	 por	 radiación,	 ݄௥,	 con	 la	




intervalo	 de	 temperaturas	 estudiado	 no	 aumenta	 de	
una	forma	muy	significativa.	Como	se	puede	observar,	










	 1	 2	 3	 4	
ݐ௢	ሺ°ܥሻ	 4,02	 48,03	 36,35	 6,03	
ݐ௢ஶ	ሺ°ܥሻ	 19,0	 19,0	 19,0	 19,0	
ߝ	 0,9	 0,9	 0,9	 0,9	






entre	 la	superficie	externa	del	 tubo	y	 las	superficies	del	entorno	para	una	temperatura	de	
éstos,	ݐ௢ஶ,	de	19,0	°ܥ.	
Determinación	 del	 calor	 intercambiado	 por	 unidad	 de	
longitud	 de	 tubo	 y	 de	 la	 temperatura	 en	 la	 superficie	
interior	del	tubo	
Una	 vez	 se	 dispone	 de	 todos	 los	 coeficientes	 de	
transferencia	de	calor	involucrados,	con	la	ecuación	ሺ5.8ሻ	
se	calcula	el	calor	intercambiado	por	unidad	de	longitud	
de	 tubo,	 ொሶ௟ ,	 y	 con	 la	 ecuación	 ሺ5.9ሻ,	 la	 temperatura	 del	
refrigerante	 en	 la	 superficie	 interior	 del	 tubo,	 ݐ௜.	 Los	
resultados	se	muestran	en	la	Tabla	5.6.	
Determinación	 de	 la	 temperatura	 del	 refrigerante	 en	 el	
interior	del	tubo.	
Para	determinar	la	temperatura	del	refrigerante	en	el	interior	del	tubo,	ݐ௜ஶ,	una	vez	se	conoce	


















		 1	 2	 3	 4	
݄௖	ሺܹ/݉ଶܭሻ	 8,65	 9,83	 8,88	 8,40	
݄௥ሺܹ/݉ଶܭሻ	 4,71	 5,90	 5,56	 4,76	
݄௢	ሺܹ/݉ଶܭሻ	 13,36	 15,73	 14,44	 13,16	
ሶܳ /݈	ሺܹ/݉ሻ	 ‐3,99	 9,11	 5,00	 ‐3,40	






ሺya	que	en	todos	ܴ ݁ ൐ 2300ሻ,	como	se	muestra	en	la	Tabla	5.7,	en	la	que	se	han	calculado	para	
una	potencia	de	compresor	de	179	ܹ,	que	corresponde	a	la	potencia	consumida	en	un	estado	




10,	por	 lo	que	 la	correlación	apropiada	para	 la	determinación	del	número	de	Nusselt,	ܰݑ,	
puede	ser	la	de	Colburn	ሾ59,	Chapman	et	al.,	1990ሿ,	que	se	expresa	como	
	 ܰݑ ൌ 0,023 ൉ ܲݎଵ/ଷ ൉ ܴ݁଴,଼	 ሺ5.18ሻ	
Una	vez	se	determinan	los	números	ܰݑ	en	cada	estado	representativo	del	ciclo	se	obtiene	el	
coeficiente	de	transferencia	de	calor	por	convección	interno,	݄௜,	de	la	ecuación	
	 ݄௜ ൌ ܰݑ ൉ ݇௥ܦ௜ 	 ሺ5.19ሻ	
Pero	 para	 conocer	 el	 número	 ܴ݁	 es	 necesario	 conocer	 la	 viscosidad,	 ߤ,	 y	 la	 densidad,	 ߩ	
ሺecuación	ሺ5.16ሻሻ,	y	éstas,	para	una	presión	determinada,	dependen	de	 la	 temperatura.	La	
dependencia	 de	 la	 densidad	 con	 la	 temperatura	 compromete,	 también,	 el	 valor	 de	 la	
velocidad,	ܥ,	como	se	desprende	de	la	ecuación	ሺ5.17ሻ.	Igualmente,	para	el	cálculo	del	número	
de	 Prandtl,	 ܲݎ,	 se	 hace	 necesario	 conocer	 la	 dependencia	 de	 la	 temperatura	 del	 calor	
específico	a	presión	constante,	ܿ௣,	y	del	coeficiente	de	transferencia	de	calor	por	conducción,	
݇௥,	del	refrigerante,	como	se	aprecia	en	la	ecuación	ሺ5.12ሻ.	
Todos	 los	 parámetros	 anteriores	 pueden	 conocerse	 si	 se	 conoce	 la	 temperatura	 del	
refrigerante	en	el	interior	del	tubo,	ݐ௜ஶ.	Pero	ésta	es	justo	la	que	se	busca.	Para	encontrarla	se	
recurre	 a	 un	 procedimiento	 iterativo	 que	 consiste	 en	 asumir	 una	 temperatura	 para	 el	
refrigerante	 en	 el	 interior	 del	 tubo,	 ݐ௜ஶ,	 calculada	 inicialmente	 a	 partir	 de	 todos	 los	
parámetros	anteriores	evaluados	a	ݐ௜	con	la	ayuda	del	Software	de	Simulación	y	Diseño	IMST‐










tubo,	 ݐ௜ஶ	 ሺobteniendo	 para	 cada	 caso	 los	
valores	correspondientes	de	ߤ,	ߩ,	ܥ,	ܿ௣	y	݇௥ሻ,	
hasta	que	 la	diferencia	entre	 los	valores	de	ொሶ௟ 	
sea	 prácticamente	 nula,	 siendo	 entonces	
cuando	 se	 habrá	 conseguido	 el	 valor	 más	
aproximado	para	ݐ௜ஶ.	
Empleando	 un	 procedimiento	 iterativo	 se	
obtiene	 la	 temperatura	del	 refrigerante	en	el	
interior	 del	 tubo,	 ݐ௜ஶ,	 en	 cada	 uno	 de	 los	
estados	 analizados.	 Se	 puede	 consultar	 la	
evolución	 de	 la	 determinación	 de	 cada	
temperatura	 en	 la	 pestaña	 “Aire‐Tubo‐
Refrigerante”,	en	el	documento	“Medidas	HP	൉	
AW.xlsx”	 que	 se	 encuentra	 en	 la	 carpeta	
ANEXOS,	en	el	soporte	informático	adjunto.	
En	 la	 Tabla	 5.8	 se	 resumen	 los	 valores	
obtenidos	 para	 las	 temperaturas	 del	
refrigerante	 en	 el	 interior	 del	 tubo	 desnudo,	
ݐ௜ஶ,	en	cada	uno	de	los	estados	representativos	
del	 ciclo	 y	 se	 muestran,	 también,	 las	
temperaturas	 medidas	 sobre	 el	 tubo	 desnudo,	 ݐ௢.	 Como	
puede	 comprobar,	 la	 variación	 de	 temperatura	 es	
relativamente	 asumible	 en	 todos	 los	 estados	 aunque	 se	
observa	una	amplitud	grande	en	 la	salida	del	compresor,	
que	es	el	estado	de	mayor	temperatura.	Es	por	este	motivo	
que	 se	 considera	 oportuno	 estudiar	 la	 posibilidad	 de	
aumentar	 la	 resistencia	 térmica	 para	 reducir	 el	 calor	
intercambiado	por	unidad	de	longitud	y	tiempo,	 ሶܳ /݈,	con	lo	
que	cabe	esperar	que	se	reduzca,	también,	la	diferencia	de	






		 1	 2	 3	 4	
݄	ሺ݇ܬ/݇݃ሻ	 354,58	 374,17	 235,48	 235,48	
ݔ	 ‐	 ‐	 ‐	 0,1989	
ߩ	ሺ݇݃/݉ଷሻ	 19,493	 55,340	 1269,500	 1106,907	
ܥ	ሺ݉/ݏሻ	 25,626	 9,026	 0,393	 0,451	
ߤ	ሺμܲܽ	ݏሻ	 10,758	 12,720	 167,650	 186,441	
ܴ݁	 224083	 189520	 14379	 12930	
ܿ௣	ሺ݇ܬ/݇݃ܭሻ	 0,6370	 0,7550	 1,0198	 0,8859	
݇	ሺܹ/݉ܭሻ	 0,0091	 0,0118	 0,0633	 0,0609	
ܲݎ	 0,75721	 0,81618	 2,69983	 2,71339	
ܰݑ	 399,756	 358,465	 67,873	 71,950	
݄௜	ሺܹ/݉ଶܭሻ	 749,69	 874,03	 890,62	 907,51	
൫ ሶܳ /݈൯௘௫௧ሺܹ/݉ሻ	 3,99	 ‐9,11	 ‐5,00	 3,40	
ݐ௜	ሺ°ܥሻ	 3,67	 48,72	 36,72	 5,79	
ݐ௜ஶ	ሺ°ܥሻ	 3,40	 49,24	 37,00	 5,60	
Tabla	5.8.	Temperatura	del	refrigerante	en	el	
interior	del	tubo	desnudo,	ݐ௜ஶ.	
		 1	 2	 3	 4	
ݐ௢	ሺ°ܥሻ	 4,02	 48,03	 36,35	 6,03	
ݐ௜ஶ	ሺ°ܥሻ	 3,32	 49,41	 37,09	 5,49	






aislamiento	 de	 espesor	 ݁௔	 y	 conductividad	 térmica	 ݇௔.	 Se	
sigue	midiendo	la	temperatura	en	la	superficie	del	tubo,	ݐ௢.	Se	




en	 el	 interior	 del	 tubo	 y	 el	 aire	 en	 el	 exterior,	 a	 las	
temperaturas	 ݐ௜ஶ	 y	 ݐ௢ஶ,	 respectivamente,	 siendo	 ݎ௜	 y	 ݎ௢	 los	
radios	 interno	 y	 externo	 del	 tubo,	 y	 ݁௔	 el	 espesor	 del	
aislamiento,	y	݈	su	longitud,	viene	dado	por	
	 ሶܳ ′ ൌ ݄௜ᇱܣ௜ሺݐ௜ஶᇱ െ ݐ௜ᇱሻ ൌ 2ߨ݈݇
ݐ௜ᇱ െ ݐ௢
݈݊ ݎ௢ݎ௜
ൌ 2ߨ݇௔݈ ݐ௢ െ ݐ௔݈݊ ݎ௔ݎ௢






por	 convección	 en	 el	 interior	 del	 tubo	 entre	 el	 refrigerante	 y	 el	 tubo,	 y	 ݄௖௔	 y	 ݄௥௔	 son	 los	
coeficientes	 de	 transferencia	 de	 calor	 por	 convección	 y	 radiación,	 respectivamente,	 en	 el	
exterior	 del	 aislamiento,	 de	modo	 que	 el	 coeficiente	 global	 de	 transferencia	 de	 calor	 por	
convección	y	radiación	en	el	exterior	del	tubo,	݄௢௔,	vale	
	 ݄௢௔ ൌ ݄௖௔ ൅ ݄௥௔	 ሺ5.21ሻ	
Expresando,	 como	 se	 hizo	 anteriormente,	 las	 superficies	 ܣ௜	 y	 ܣ௢	 como	 2ߨݎ௜݈	 y	 2ߨݎ௢݈,	




݈ ൌ 2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜
ᇱሺݐ௜ஶᇱ െ ݐ௜ᇱሻ ൌ 2ߨ݇
ݐ௜ᇱ െ ݐ௢
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁
ൌ 2ߨ݇௔ ݐ௢ െ ݐ௔݈݊ ݎ௢ ൅ ݁௔ݎ௢












2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ᇱ ൅
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁
2ߨ݇ ൅











2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ᇱ ൅
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁2ߨ݇ ൅




El	 circuito	 térmico	 equivalente	 para	 la	
ecuación	ሺ5.24ሻ	se	representa	en	la	Figura	
5.16.	Para	obtener	 el	 calor	 intercambiado	
por	 unidad	 de	 tiempo	 y	 longitud	 es	
necesario	 conocer,	 además	 de	 los	 datos	
requeridos	 para	 el	 estudio	 con	 el	 tubo	
desnudo,	el	coeficiente	de	transferencia	de	
calor	por	conducción	del	aislamiento,	݇ ௔,	su	



































ൌ ݐ௢ െ ݐ௔






















de	 cada	 temperatura	 en	 la	 pestaña	 “Aire‐Aislante‐Tubo‐Refrigerante”,	 en	 el	 documento	
“Medidas	HP	൉	AW.xlsx”	que	se	encuentra	en	la	carpeta	ANEXOS,	en	el	soporte	informático	
adjunto.	
Conocido	el	 calor	 intercambiado	por	unidad	de	 tiempo	y	 longitud,	ொሶ ᇲ௟ ,	para	cada	estado,	 la	
temperatura	de	la	superficie	interior	del	tubo,	ݐ௜ᇱ,	se	puede	obtener	a	partir	de	la	temperatura	
medida	sobre	la	superficie	del	tubo	aislado,	ݐ௢,	de	la	ecuación	
	 ݐ௜ᇱ ൌ ݐ௢ ൅
ሶܳ ᇱ
݈ ቎
݈݊ ݎ௢ݎ௢ െ ݁
2ߨ݇ ቏	 ሺ5.28ሻ	










2ߨሺݎ௢ െ ݁ሻ݄௜ᇱ቉	 ሺ5.29ሻ	
En	 la	 ecuación	 ሺ5.29ሻ	 el	 coeficiente	 de	 transferencia	 de	 calor	 por	 convección	 entre	 el	
refrigerante	y	 la	superficie	 interna	del	 tubo,	݄௜ᇱ,	depende	de	 la	 temperatura	de	aquél.	Para	
obtener	la	temperatura	del	refrigerante	se	utiliza	nuevamente	otro	procedimiento	iterativo	
similar	al	empleado	en	la	determinación	de	la	temperatura	del	refrigerante	en	el	interior	del	
tubo	en	el	 caso	del	 tubo	aislado.	La	evolución	para	 la	determinación	de	cada	 temperatura	




interior	 del	 tubo	 aislado,	 ݐ௜ஶᇱ ,	 en	 cada	 uno	 de	 los	 estados	 representativos	 del	 ciclo	 y	 se	




que	 la	 temperatura	 del	 refrigerante	 es	 la	
misma	que	 la	 temperatura	medida	 sobre	el	
tubo.	





todas	 las	 sondas	 de	 temperatura	 se	 han	










	 Temperatura	 1	 2	 3	 4	
	 ݐ௢	ሺ°ܥሻ	 4,02	 48,03	 36,35	 6,03	
Sin	aislar	 ݐ௜ஶ	ሺ°ܥሻ	 3,32	 49,41	 37,09	 5,49	
	 ݐ௢ െ ݐ௜ஶ	ሺ°ܥሻ	 0,70	 ‐1,38	 ‐0,74	 0,55	
Aislado	 ݐ௜ஶᇱ 	ሺ°ܥሻ	 3,77	 48,45	 36,60	 5,82	









“o”	 ሺ“outlet"ሻ	 para	 el	 de	
salida,	 cuando	 el	 fluido	
secundario	se	encuentra	en	
movimiento	 convectivo	
forzado.	 Cuando	 el	 fluido	
secundario	 está	 confinado	
en	 un	 recipiente	 y	 su	
movimiento	 convectivo	 es	
natural,	 se	 emplea	 mismo	
subíndice	 pero	 acompa‐
ñado	 de	 “1”para	 el	 estado	
inicial	 y	 “2”	 para	 el	 estado	
final.	 En	 la	 Tabla	 5.10	 se	
detalla	 la	 nomenclatura	






























que	 corresponden	 a	 estados	
representativos	del	ciclo	de	frío	por	
compresión.	Igualmente,	se	mide	el	
consumo	 de	 energía	 eléctrica	 del	
compresor.	El	agua	en	el	circuito	del	
condensador	 es	 movida	 por	 una	
bomba	 que	 está	 actuando	
constantemente	 y	 la	 impulsa	 a	
través	 de	 un	 pequeño	 radiador	 de	
calefacción,	 donde	 se	 enfría.	 Se	
miden	 las	 temperaturas	del	agua	a	
la	entrada	y	a	la	salida	de	la	bomba,	
así	 como	 el	 consumo	 de	 energía	
eléctrica	de	la	bomba.	
Por	su	parte,	el	aire	en	el	circuito	del	
evaporador	 es	 impulsado	 por	 un	
ventilador	 que	 actúa	 sólo	 cuando	
actúa	el	compresor.	Se	miden	las	temperaturas	del	aire	tanto	a	la	entrada	como	a	la	salida	del	
evaporador,	 así	 como	 el	 consumo	 de	 energía	 eléctrica	 del	 ventilador.	 El	 compresor	 está	









compresión,	 ܸ ൌ ߨ ஽మସ ݈,	 es	 10,09	ܿ݉ଷ.	 La	 velocidad	 de	 giro	 del	
compresor,	según	el	 fabricante,	es	2900	rpm	cuando	funciona	con	
energía	eléctrica	a	50	Hz.	El	volumen	de	aceite	es	0,32	dm3.	
Para	 evaluar	 la	 superficie	 externa	 de	 la	 carcasa	 se	 ha	medido	 su	
geometría.	La	parte	lateral	de	la	carcasa	es	cilíndrica,	de	8,9	ܿ݉	de	











aproximarse	 su	 forma	 a	 la	 de	 medio	 elipsoide	 de	 revolución	 o	 esferoide	 achatado,	 cuya	
superficie	puede	calcularse	con	la	ecuación	
	 ܣ௦ ൌ ߨ ቐݎଶ ൅ ܿ
ଶ
ݏ݁݊ ቂܽݎܿܿ݋ݏ ቀܿݎቁቃ










es	 248,85	ܿ݉ଶ.	De	 esta	manera,	 la	 superficie	 total	 de	 la	 carcasa	del	 compresor	 será,	 pues	
ܣ௖௢௠௣ ൌ ܣ௟ ൅ ܣ௦ ൅ ܣ௜ ൌ 1441	ܿ݉ଶ ൌ 0,1441	݉ଶ.	
En	la	Figura	5.19	se	muestra	una	
fotografía	 y	 la	 correspondiente	
termografía	de	la	parte	superior	
de	 la	 carcasa	 del	 compresor.	
Como	 se	 puede	 observar,	 la	
temperatura	que	se	alcanza	en	la	
carcasa	 del	 compresor	 es	
relativamente	 elevada,	 por	 lo	





El	 condensador	 es	 un	 intercambiador	 de	 12	 tubos	 concéntricos,	 de	 contraflujo,	 por	 cuya	
corona	 circular	 circula	 el	 refrigerante.	 Por	 el	 tubo	 interior	 circula	 agua	 impulsada	 por	 la	
bomba,	que	la	hace	circular	por	el	circuito	cerrado	formado	por	el	condensador	y	el	radiador	
de	disipación.	El	 caudal	que	mueve	 la	bomba	se	 indica	en	 su	placa	de	 características	y	es	
6	݈/݉݅݊.	










ሺ210	݉݉	 –	 115	݉݉ሻ,	 y	 de	 5,5	 toroides	 del	 mismo	
diámetro	que	los	tubos	ሺ11,95	݉݉ሻ	y	de	103,05	݉݉	
ሺ115	݉݉	 –	 11,95	݉݉ሻ	 de	 diámetro	 del	 eje	 de	
revolución	del	toroide	ሺܦሻ.	El	espesor	de	los	tubos,	݁,	
es	0,762	݉݉.	De	esta	forma,	la	superficie	externa	total	
de	 los	 12	 tubos	 externos	 es	 ܣ௖௘ ൌ 12 ൈ ߨ ൈ
11,95	݉݉ ൈ 95	݉݉ ൌ 42798	݉݉ଶ	 y	 la	 superficie	
externa	 de	 los	 5,75	 toroides,	 ܣ௧௘ ൌ 5,75 ൈ ߨଶ ൈ
103,05	݉݉ ൈ 11,95	݉݉ ൌ 69885	݉݉ଶ.	La	superficie	





internos,	 resulta	 ܣ௖௜ ൌ 12 ൈ ߨ ൈ 6,35	݉݉ ൈ 95	݉݉ ൌ
22742	݉݉ଶ.	 Para	 los	 5,75	 toroides	 internos,	 ܣ௧௜ ൌ 5,75 ൈ ߨଶ ൈ
103,05	݉݉ ൈ 6,35	݉݉ ൌ 37136	݉݉ଶ.	 La	 superficie	 interna	 total	
resulta	 ܣ௜ ൌ ܣ௖௜ ൅ ܣ௧௜ ൌ 22742	݉݉ଶ ൅ 37136	݉݉ଶ ൌ
59878	݉݉ଶ ൌ 0,059878	݉ଶ.	 Esta	 es	 la	 superficie	 que	 se	 toma	
como	 superficie	 de	 intercambio	 de	 calor.	 En	 la	 Figura	 5.21	 se	
muestra	la	tubería	de	entrada	del	refrigerante	y	salida	del	agua,	en	
aሻ,	 y	 de	 salida	 del	 refrigerante	 y	
entrada	de	agua	en	el	condensador,	
en	bሻ.	
Durante	 el	 funcionamiento	 de	 la	
bomba	 de	 calor	 el	 condensador	
permanece	 tapado	 con	una	 capa	de	
material	 aislante,	 con	 el	 objeto	 de	
minimizar	las	pérdidas	de	calor	que	
se	 pudieran	 producir	 hacia	 el	
entorno.	 En	 la	 Figura	 5.22	 se	






















disminuyendo	 a	 medida	 que	
avanza	 por	 el	 interior	 del	 tubo,	
manteniéndose	 constante	




Es	 una	 válvula	 de	 expansión	
termostática	 de	 bulbo	 remoto	
gobernada	 por	 la	 temperatura	
de	salida	del	evaporador.	En	la	
Figura	 5.24	 se	 muestran	 una	
fotografía	y	una	termografía	de	
la	 válvula	 de	 expansión,	 en	 la	
que	 se	 puede	 apreciar	 cómo	
disminuye	 bruscamente	 la	
temperatura	 al	 salir	 el	
refrigerante	de	la	válvula.	
Evaporador.	
El	 evaporador	 es	 una	 batería	 de	
tubos	 de	 cobre	 aleteados	 de	 flujo	
cruzado,	 por	 el	 que	 circula	 aire	
como	 flujo	 secundario,	 impulsado	
por	 un	 ventilador	 que	 cuando	
funciona	 consume	 17	ܹ	
constantemente.	 El	 refrigerante	
entra	 en	 el	 tubo	 por	 la	 parte	
inferior,	 tras	 salir	 de	 la	 válvula	 de	
expansión,	 y	 sale	 por	 la	 parte	
superior.	 Dos	 sondas	 de	
temperatura	 miden	 las	
temperaturas	de	entrada	y	salida	del	aire	movido	por	el	ventilador.	



















de	 0,74	݉݉.	 Estos	 datos	 son	
suficientes	 para	 caracterizar	
geométricamente	 el	 evaporador	 en	
IMST‐ART.	
En	 la	 Figura	 5.26	 se	muestran	 una	
fotografía	 y	 una	 termografía	 del	







































de	0,74	݉݉,	 la	 superficie	de	paso	del	aire	viene	dada	por	 la	 superficie	del	 rectángulo	que	
atraviesa	el	aire,	de	dimensiones	19,5	ܿ݉ ൈ 23	ܿ݉ ൌ 448,5	ܿ݉ଶ,	menos	la	superficie	expuesta	
de	los	tubos,	1	ܿ݉ ൈ 23 ௖௠௧௨௕௢ ൈ 8	ݐݑܾ݋ݏ ൌ 184	ܿ݉ଶ,	y	menos	la	superficie	debida	al	grosor	de	




La	 superficie	 atravesada	 por	 el	 flujo	 de	 aire	 es,	 pues,	 ܣ௘ ൌ 448,5	ܿ݉ଶ െ 184	ܿ݉ଶ െ
60,4	ܿ݉ଶ ൌ 204,0	ܿ݉ଶ.	
Se	ha	medido	la	velocidad	media	del	flujo	de	aire	en	2,95	݉/ݏ,	por	lo	que	el	caudal	de	aire	que	
pasa	por	el	evaporador	es	 ሶܸ ൌ 0,0204	݉ଶ ൈ 2,95	݉/ݏ ൌ 0,0602036	݉ଷ/ݏ ൌ 216,73	݉ଷ/݄.	
5.3.2 PROCEDIMIENTO	EXPERIMENTAL.	
Para	 analizar	 el	 funcionamiento	 de	 la	 bomba	 de	 calor	 aire‐agua	 se	 han	 medido	 las	
temperaturas	 en	 diferentes	 puntos,	 considerados	 los	 más	 relevantes.	 Para	 ello,	 se	 han	
dispuesto	 sondas	 de	 temperatura	 Pt100	 conectadas	 a	 dos	 adquisidores	 que	 han	 ido	




ሺen	 el	 circuito	 secundario	 del	 condensadorሻ,	 ሶܹ௣,	 y	 por	 el	 ventilador,	 ሶܹ ௙,	 en	 el	 circuito	
secundario	del	evaporador,	teniéndose	que	
	 ሶܹ௖ ൌ ሶܹ െ ሶܹ௣ െ ሶܹ௙	 ሺ5.31ሻ	
La	 ecuación	 ሺ5.31ሻ	 se	 ha	 empleado	 en	 la	 determinación	 de	 la	 potencia	 consumida	 por	 el	
compresor,	 ሶܹ௖ .	
En	la	Figura	5.28	se	muestra	la	distribución	de	sondas	utilizadas	para	medir	las	temperaturas	
en	 los	 puntos	 indicados	 en	 la	 bomba	 de	 calor	 aire‐agua.	 Se	 ha	 aplicado	 un	 efecto	 de	






La	 frecuencia	 de	 las	 medidas	
realizadas	 ha	 sido	 10	ݏ	 durante	 el	
transcurso	 del	 experimento	 cuya	
duración	ha	sido	12	h.	
En	la	Figura	5.29	se	puede	observar	
la	 lectura	 de	 las	 temperaturas	
asignadas	a	cada	sonda	en	el	circuito	
del	 refrigerante,	 en	 la	 carcasa	 del	
compresor	 y	 la	 potencia	 eléctrica	
consumida	por	el	equipo	ሺver	Tabla	
5.10	en	página	143ሻ.	Para	evitar	una	
acumulación	 excesiva	 de	 datos,	 se	





monótono	 aceptable	 en	 todo	 el	 intervalo	 de	
medición,	lo	que	permite	analizar	solamente	una	
zona	 como	 representativa	 de	 las	 demás.	 El	
compresor	para	cuando	la	presión	de	la	zona	de	
baja	 disminuye	 por	 debajo	 de	 la	 presión	 de	




realizadas,	 su	 comportamiento	 prácticamente	
cíclico	y	la	justificación	de	la	Figura	5.30,	en	la	que	



























































arranca	 con	 un	 máximo	 en	 el	 consumo	 de	 energía,	 disminuyendo	 éste	 a	 medida	 que	 va	
avanzando	el	tiempo.	Cuando	arranca	el	compresor	se	aprecia	una	progresiva	disminución	en	
la	temperatura	de	entrada	del	refrigerante	ሺݐଵሻ	y	un	progresivo	aumento	en	la	temperatura	





Para	 introducir	 todos	 estos	 datos	 de	
funcionamiento	 de	 la	 bomba	 de	 calor	 aire‐
agua	en	IMST‐ART	con	objeto	de	modelizar	su	
comportamiento,	en	la	Figura	5.31	se	muestra	
la	 variación	 de	 las	 temperaturas	 del	
refrigerante,	 de	 la	 carcasa	 del	 compresor	 y	




una	 hora	 y	 media	 de	 funcionamiento	 de	 la	











































































































































Se	 puede	 apreciar	 una	 cierta	 inercia	 en	 ambas	 temperaturas	 debida	 a	 la	 temperatura	
alcanzada	en	el	radiador	por	el	que	sigue	pasando,	ya	que	la	bomba	que	impulsa	el	agua	no	







compresor	 es	 variable	 en	 el	 tiempo.	 El	 valor	 promedio	 en	 el	 intervalo	de	 funcionamiento	
considerado	es	de	183,57	W.	Una	parte	de	esta	energía	es	cedida	en	forma	de	calor	al	entorno,	


















































































Para	 obtener	 el	 coeficiente	 de	 transferencia	 de	 calor	 por	 convección	 se	 puede	 partir,	 por	
simplicidad,	de	la	correlación	de	Churchill	para	esferas	ሾ59,	Chapman	et	al.,	1990ሿ,	que	es:	
	
ܰݑതതതത஽ ൌ 2 ൅ 0,589 ൉ ܴܽ஽
ଵ/ସ







La	ecuación	ሺ5.32ሻ	es	válida	para	ܲݎ ൒ 0,7	y	ܴܽ ൑ 10ଵଵ	y	ambos	dependen	de	la	temperatura	
de	la	carcasa	que	no	es	uniforme,	como	se	puede	observar	en	la	termografía	de	la	Figura	5.19	
ሺpágina	145ሻ.	Para	evaluar	ܲ ݎ	y	ܴ ܽ	se	asume	una	temperatura	media	de	40,0	°ܥ.	De	esta	forma	
resulta,	para	una	temperatura	promedio	entre	la	carcasa	y	del	ambiente,	ܲݎ ൌ 0,7282	y	ܴܽ ൌ
10772400	ሺver	ecuación	ሺ5.13ሻ,	página	134ሻ.	Así,	de	la	correlación	de	Churchill	resulta	ܰ ݑതതതത஽ ൌ
28,11,	y	de	aquí,	݄௖ ൌ 4,09 ௐ௠మ௄.	
Para	el	coeficiente	de	transferencia	de	calor	por	radiación	resulta	݄ ௥ ൌ 5,67 ௐ௠మ௄	ሺver	ecuación	
ሺ5.15ሻ,	página	135ሻ,	por	lo	que	se	obtiene,	para	el	coeficiente	global	de	transferencia	de	calor	
da	݄ ൌ 9,76 ௐ௠మ௄	ሺver	ecuación	ሺ5.21ሻ,	página	139ሻ.	El	calor	intercambiado	en	el	compresor	
será,	pues,	29,53	ܹ.	En	estas	condiciones,	el	porcentaje	de	la	energía	consumida	que	atraviesa	
la	carcasa	en	forma	de	calor	es	















cede	 a	 un	 circuito	 de	 aire	 movido	
por	 un	 ventilador	 en	 el	
condensador.	El	agua	en	el	circuito	
del	 evaporador	 está	 confinada	 en	




condensador	 es	 impulsado	 por	 un	


























	 ݌ ൎ ߨ ቂ3ሺܽ ൅ ܾሻ െ ඥሺ3ܽ ൅ ܾሻሺܽ ൅ 3ܾሻቃ	 ሺ5.34ሻ	
Así,	el	perímetro	resulta	53,6	ܿ݉.	La	superficie	lateral	de	la	carcasa	es,	entonces,	53,6	ܿ݉	 ൈ
19,0	ܿ݉ ൌ 1018,4	ܿ݉ଶ.	La	parte	superior	de	la	carcasa	está	curvada	pudiendo	aproximarse	
su	 forma	 a	 la	 de	medio	 elipsoide	de	 revolución,	 cuya	 superficie	puede	 calcularse	 con	una	
aproximación	suficiente	con	la	expresión	de	Knud	Thomsen		ሾ80,	Weisstein,	1999ሿ,	que	es	
	 ܣ௦ ൌ 4ߨ ൤ܽ




donde	 ܽ	 y	 ܾ	 son	 los	 radios	mayor	 y	menor,	 ܿ	 es	 la	 altura	 del	 polo	 con	 respecto	 al	 plano	
ecuatorial,	que	se	estima	en	4,0	cm,	y	݌	es	una	constante	que	vale	1,6075.	La	superficie	de	la	
parte	superior	de	la	carcasa	vale	608.6	ܿ݉ଶ.	La	superficie	de	la	parte	inferior	viene	dada	por	
ܣ௜ ൌ ߨܾܽ	por	lo	que	resulta	ܣ௜ ൌ 223,8	ܿ݉ଶ.	La	superficie	total	de	la	carcasa	del	compresor	
será,	pues	ܣ௖௢௠௣ ൌ ܣ௖ ൅ ܣ௘ ൅ ܣ௜ ൌ 1851	ܿ݉ଶ ൌ 0,1851	݉ଶ.	
En	la	Figura	5.36	se	muestra	una	
fotografía	 y	 la	 correspondiente	
termografía	 de	 la	 carcasa	 del	
compresor.	 Como	 se	 puede	
observar,	 la	 temperatura	que	se	
alcanza	 en	 la	 carcasa	 del	
compresor	 es	 relativamente	
elevada,	 por	 lo	 que,	 tras	 la	
presentación	 de	 los	 datos	
obtenidos	experimentalmente	se	
























Estos	 datos	 son	 suficientes	 para	 caracterizar	
geométricamente	el	evaporador	en	IMST‐ART.	




24,8	ܿ݉ ൌ 602,6	ܿ݉ଶ,	 menos	 la	 superficie	 expuesta	 de	 los	 tubos,	 0,78	ܿ݉ ൈ 24,8 ௖௠௧௨௕௢ ൈ
8	ݐݑܾ݋ݏ ൌ 154,8	ܿ݉ଶ,	y	menos	la	superficie	debida	al	grosor	de	las	aletas	y	expuesta	al	flujo	
de	 aire,	 es	 decir	 71	݈ܽ݁ݐܽݏ ൈ 0,054 ௖௠௔௟௘௧௔ ൈ ቀ24,3	ܿ݉ െ 0,78
௖௠
௧௨௕௢ ൈ 8	ݐݑܾ݋ݏቁ ൌ 69,2	ܿ݉ଶ.	 La	
superficie	atravesada	por	el	flujo	de	aire	es,	pues,	ܣ௘ ൌ 602,6	ܿ݉ଶ െ 154,8	ܿ݉ଶ െ 69,2	ܿ݉ଶ ൌ
378,6	ܿ݉ଶ ൌ 0,03786	݉ଶ.	Se	ha	medido	la	velocidad	media	del	flujo	de	aire	en	1,69	݉/ݏ,	por	
lo	que	el	caudal	de	aire	que	pasa	por	
el	 evaporador	 es	 ሶܸ ൌ
0,037865	݉ଶ ൈ 1,69	݉/ݏ ൌ
0,066	݉ଷ/ݏ ൌ 64,0	݉ଷ/݄.	
En	 la	 Figura	 5.38	 se	 muestra	 una	
fotografía	 y	 una	 termografía	 del	
condensador.	 La	 termografía	


















superficies	 externas	 de	 7	 tubos	 rectos	 de	 forma	
cilíndrica	 de	 12,7	݉݉	 de	 diámetro	 ሺ݀ሻ	 y	 710	݉݉	
ሺ2 ൈ ሾ345	݉݉–2 ൈ 45	݉݉ሿ ൅ 2 ൈ ሾ190	݉݉	– 2 ൈ
45	݉݉ሿሻ	de	longitud	cada	uno	ሺܮሻ,	y	de	7	toroides	del	
mismo	 diámetro	 que	 los	 tubos	 ሺ12,7	݉݉ሻ	 y	 de	
77,3	݉݉	 de	 diámetro	 del	 eje	 de	 revolución	 del	
toroide	ሺܦሻ	ሺ2 ൈ ሾ45	݉݉	– 	12,7/2	݉݉ሿሻ.	El	espesor	
de	los	tubos,	݁,	es	0,813	݉݉.	Para	los	7	tubos	rectos,	
la	superficie	externa	total	resulta,	siendo	ܣ௖ ൌ ߨ݀ܮ	la	
superficie	 externa	 de	 cada	 tubo,	 ܣ௖ ൌ 7 ൈ ߨ ൈ
12,7	݉݉ ൈ 710	݉݉ ൌ 198294	݉݉ଶ.	 Para	 los	 7	
toroides	 externos,	 la	 superficie	 externa	 total	 es,	
siendo	 ܣ௧ ൌ ߨଶܦ݀	 la	 superficie	 externa	 para	 cada	 toroide,	 ܣ௧ ൌ 7 ൈ ߨଶ ൈ 77,3	݉݉ ൈ
12,7	݉݉ ൌ 67824	݉݉ଶ.	 La	 superficie	 externa	 total	 del	 tubo	 del	 evaporador	 resulta	
ܣ௘ ൌ ܣ௖ ൅ ܣ௧ ൌ 198294	݉݉ଶ ൅ 67824	݉݉ଶ ൌ 266118	݉݉ଶ ൌ 0,266118	݉ଶ.	
Esta	es	la	superficie	que	se	toma	como	superficie	de	intercambio	de	calor.	
En	 la	 Figura	 5.40	 se	 muestran	
una	fotografía	y	una	termografía	
del	 recipiente	 que	 contiene	 al	
evaporador.	En	la	termografía	se	
puede	 observar	 una	 notable	
estratificación	 en	 las	























Para	 analizar	 el	 funcionamiento	 de	 la	 bomba	 de	 calor	 agua‐aire	 se	 han	 medido	 las	
temperaturas	 en	 diferentes	 puntos,	 considerados	 los	 más	 relevantes.	 Para	 ello,	 se	 han	
dispuesto	 sondas	 de	 temperatura	 Pt100	 conectadas	 a	 dos	 adquisidores	 que	 han	 ido	





	 ሶܹ௖ ൌ ሶܹ െ ሶܹ௙	 ሺ5.36ሻ	
La	 ecuación	 ሺ5.36ሻ	 se	 ha	 empleado	 en	 la	 determinación	 de	 la	 potencia	 consumida	 por	 el	
compresor,	 ሶܹ௖ .	
En	 la	 Figura	 5.41	 se	 muestra	 la	
distribución	 de	 sondas	 con	 que	 se	
han	medido	las	temperaturas	en	los	
puntos	 indicados	 en	 la	 bomba	 de	
calor	 agua‐aire	 ሺver	 Tabla	 5.10	 en	
página	143ሻ.	
En	la	Figura	5.42	se	puede	observar	
la	 lectura	 de	 las	 temperaturas	
asignadas	 a	 cada	 sonda	 en	 el	
circuito	 del	 refrigerante	 y	 también	
en	 la	 carcasa	 del	 compresor,	 y	 la	
potencia	eléctrica	consumida	por	el	
equipo.	 La	 frecuencia	 de	 las	













monótono	 aceptable	 en	 todo	 el	 intervalo	 de	
medición,	lo	que	permite	analizar	solamente	una	
zona	como	representativa	de	las	demás.	Cada	ciclo	




el	 objeto	 de	 apreciar	 la	 repetitividad	 de	 las	
medidas	 realizadas,	 su	 comportamiento	
prácticamente	cíclico	y	la	justificación	de	la	Figura	
5.43	 en	 la	 que	 se	muestra	 la	 variación	 de	 las	 temperaturas	 del	 refrigerante	 y	 la	 potencia	
consumida	en	uno	de	los	ciclos	completos	de	funcionamiento.	Para	representar	los	datos	en	
la	Figura	5.43	se	ha	tomado	como	punto	de	partida	del	ciclo	de	funcionamiento	el	instante	de	
la	puesta	en	marcha	del	 compresor	y,	 como	punto	 final,	 el	 instante	de	 la	nueva	puesta	en	
marcha	 del	 compresor.	 Como	 se	 puede	 observar,	 cuando	 arranca	 el	 compresor	 hay	 un	
máximo	en	el	consumo	eléctrico	que	disminuye	de	una	manera	relativamente	rápida	hasta	un	
mínimo,	a	partir	del	cual	se	inicia	un	ascenso	hasta	estabilizarse	en	290	ܹ.	En	cuanto	arranca	
el	 compresor	 comienza	 a	 aumentar	 la	




que	 la	 energía	 intercambiada	 por	 calor	 en	 el	
compresor	 tenga	 un	 valor	 relevante	 frente	 a	 la	
energía	 intercambiada	 como	 trabajo.	 Por	 esta	
razón,	 se	 calcula	 más	 adelante	 el	 calor	
intercambiado	 por	 el	 compresor.	 Del	 mismo	
modo,	 cuando	arranca	el	 compresor	disminuyen	
las	temperaturas	de	entrada	en	el	compresor	ሺݐଵሻ	
y	 de	 salida	 de	 la	 válvula	 ሺݐସሻ.	 Las	 gráficas	 que	
muestran	 la	 evolución	 de	 estas	 temperaturas	








































































































































































































la	 carcasa	 del	 compresor	 ሺݐ௖௢௠௣ሻ	 sigue	 aumentando,	 debido	 a	 la	 alta	 inercia	 térmica	 del	
conjunto	hasta	que	tras	alcanzar	su	valor	máximo,	empieza	a	disminuir.	La	temperatura	de	
entrada	 en	 el	 compresor	 ሺݐଵሻ	 aumenta	 rápidamente	 hasta	 prácticamente	 alcanzar	 la	
temperatura	 ambiente.	 La	 temperatura	 de	
salida	 del	 compresor	 ሺݐଶሻ	 y	 la	 de	 salida	 del	
condensador	 ሺݐଷሻ	 siguen	 prácticamente	 una	
evolución	similar,	ya	que	estas	tuberías	están	
en	 contacto	 con	 el	 aire	 del	 ambiente.	 La	
temperatura	 de	 salida	 de	 la	 válvula	 ሺݐଵሻ	
aumenta	inicialmente	pero	luego	se	mantiene	
debido	a	la	formación	de	hielo	en	el	tubo.	
Para	 introducir	 todos	 estos	 datos	 de	
funcionamiento	 de	 la	 bomba	 de	 calor	 agua‐
aire	en	IMST‐ART	con	objeto	de	modelizar	su	
comportamiento,	en	la	Figura	5.44	se	muestra	
la	 variación	 de	 las	 temperaturas	 del	
refrigerante	 desde	 la	 puesta	 en	 marcha	 del	
compresor	hasta	su	parada.	
De	 forma	equivalente	a	 lo	presentado	en	 las	
figuras	 anteriores,	 en	 la	 Figura	 5.45	 se	
muestra	 la	variación	de	 las	 temperaturas	de	
los	fluidos	secundarios	en	veintiocho	horas	y	
media	 de	 funcionamiento	 de	 la	 bomba	 de	
calor	agua‐aire,	en	la	Figura	5.46	se	muestra	
la	variación	de	las	temperaturas	de	los	fluidos	
secundarios	 en	 un	 ciclo	 completo	 de	
funcionamiento	 y	 en	 la	 Figura	 5.47	 la	
variación	 de	 las	 temperaturas	 durante	 el	
funcionamiento	del	compresor.	
Como	 se	 puede	 observar	 en	 la	 Figura	 5.46,	
todas	 las	 temperaturas	 de	 los	 fluidos	





































































































































































































































arranca	 el	 compresor.	 Así,	 la	 temperatura	 de	 salida	 del	 aire	 del	 condensador	 ሺݐ௔௢ሻ	 se	 va	
elevando	hasta	alcanzar	un	régimen	prácticamente	estacionario	a	unos	35	°ܥ.	Cuando	para	el	
compresor	se	observa	un	aumento	en	esta	temperatura	debido	a	la	parada	del	ventilador	y	a	
la	 proximidad	 de	 la	 sonda	 de	 temperatura	 al	 condensador.	 Luego	 va	 disminuyendo	
progresivamente	según	va	avanzando	el	tiempo.	
Por	su	parte,	la	temperatura	en	el	agua	del	recipiente	en	el	que	se	encuentra	el	evaporador	
ሺݐ௪ሻ	 aumenta	 ligeramente	 cuando	 se	 pone	 en	 marcha	 el	 compresor.	 Esto	 es	 debido	 a	 la	
ubicación	 de	 la	 sonda	 de	 temperatura	 con	 la	 que	 se	 ha	 obtenido	 esta	medida,	 que	 se	 ha	




































































































































coeficiente	de	transferencia	de	calor	por	convección,	que	vale	݄௖ ൌ 4,04 ௐ௠మ௄.	
Para	el	coeficiente	de	transferencia	de	calor	por	radiación	resulta	݄ ௥ ൌ 6,16 ௐ௠మ௄	ሺver	ecuación	
ሺ5.15ሻ,	página	135ሻ,	por	lo	que	se	obtiene,	para	el	coeficiente	global	de	transferencia	de	calor	
da	݄ ൌ 10,2 ௐ௠మ௄	ሺver	ecuación	ሺ5.21ሻ,	página	139ሻ.	El	calor	intercambiado	en	el	compresor,	
empleando	 la	 superficie	 calculada	 en	 la	 página	 155	 es	 45.31	ܹ.	 En	 estas	 condiciones,	 el	
porcentaje	de	la	energía	consumida	que	atraviesa	la	carcasa	en	forma	de	calor	es	







opera	 con	 un	 ciclo	 simple	 de	 frío	
por	 compresión	 de	 vapor	 y	 que	
emplea	Refrigerante	R‐134a	como	
fluido	 de	 trabajo.	 La	 bomba	 de	
calor	 se	utiliza	para	 la	 realización	
de	prácticas	por	los	alumnos	en	la	
Escuela	 Politécnica	 Superior	 de	





describe	 su	 funcionamiento	 y	 la	















Se	 miden	 las	 temperaturas	 en	 ambos	 intercambiadores,	 dentro	 del	 agua.	 Para	 evitar	
cortocircuitos	que	provocarían	lecturas	erróneas	en	las	sondas,	se	sellan	dos	termopares	con	
plástico	 fundido	 a	 baja	 temperatura	 y	 tubo	 termoretráctil,	 y	 se	 introducen	 en	 el	 agua,	
pegándolos	 al	 tubo	 de	 los	 intercambiadores,	 intentando	 no	 incrementar	 la	 inercia	 de	 las	
sondas	de	lectura.	
El	 compresor	 está	 gobernado	 por	 un	 presostato	 de	 alta	 presión	 que	 abre	 el	 circuito	 de	
suministro	 de	 energía	 eléctrica	 al	 compresor,	 parándolo	 cuando	 la	 presión	 de	 la	 línea	 de	
descarga	 del	 compresor	 asciende	 por	 encima	 de	 la	 presión	 de	 tarado.	 El	 presostato	 está	
inicialmente	precintado	pero	se	desprecinta	para	poder	actuar	sobre	la	presión	de	tarado.	
El	 presostato	 no	 se	 rearma,	 es	 decir,	 una	 vez	 alcanzada	 la	 presión	 de	 tarado,	 detiene	 el	






Los	 termostatos	miden	 la	 temperatura	mediante	 termorresistencias	 y	 la	muestran	 en	 un	
indicador	 digital,	 instalado	 también	 en	 el	 panel	 de	 la	máquina.	 Se	 instala,	 igualmente,	 un	


















base	 elíptica,	 de	8,5	ܿ݉	de	 radio	mayor	 ሺܽሻ	 y	7,5	ܿ݉	de	diámetro	menor	 ሺܾሻ,	 su	 altura	 es	
11,0	ܿ݉	y	la	altura	del	polo	en	el	elipsoide	superior	es	4	ܿ݉	ሺܿሻ.	Con	la	ecuación	ሺ5.34ሻ	ሺpágina	
155ሻ	se	determina	el	perímetro,	resultando	݌ ൌ 50,31	ܿ݉.	De	aquí,	la	superficie	lateral	de	la	
carcasa	 es	 ܣ௟ ൌ 50,31	ܿ݉	 ൈ
11,0	ܿ݉ ൌ 553,41	ܿ݉ଶ.	 La	
superficie	de	 la	parte	superior	de	
la	 carcasa	 se	 obtiene	 de	 la	
ecuación	 ሺ5.35ሻ	 ሺpágina155ሻ,	
resultando	 ܣ௦ ൌ 554,74	ܿ݉ଶ.	 La	
superficie	 de	 la	 parte	 inferior	 es	
ܣ௜ ൌ ߨ ൈ 8,5	ܿ݉ ൈ 7,5	ܿ݉ ൌ
200,28	ܿ݉ଶ.	La	 superficie	 total	 de	
la	 carcasa	 del	 compresor	 es	
ܣ௖௢௠௣ ൌ ܣ௖ ൅ ܣ௘ ൅ ܣ௜ ൌ
1308,43	ܿ݉ଶ ൌ 0,1308	݉ଶ.	
En	 la	 Figura	 5.49	 se	muestra	 una	 fotografía	 y	 una	 termografía	 de	 la	 carcasa	 del	





interior	circula	el	 refrigerante,	de	 forma	y	 tamaño	 idénticos.	En	 la	Figura	5.50	se	
pueden	 apreciar	 las	 medidas	 realizadas	 para	 caracterizar	 la	 geometría	 del	
condensador.	 La	 superficie	 externa	 se	 calcula	 como	 la	 suma	 de	 cada	 una	 de	 las	
superficies	externas	de	9,25	vueltas	de	tubo	de	6,35	݉݉	de	diámetro,	arrollados	con	














externa	 total	 es,	 siendo	 ܣ௧௘ ൌ
ߨଶܦ݀	la	superficie	externa	para	
cada	toroide,	ܣ௧௘ ൌ 9,25 ൈ ߨଶ ൈ
48,65	݉݉ ൈ 6,35	݉݉ ൌ
28203,18	݉݉ଶ ൌ
0,028203	݉ଶ.	 Esta	 es	 la	
superficie	 que	 se	 toma	 como	
superficie	 de	 intercambio	 de	
calor	 aunque,	 como	 se	 aprecia	
en	 la	 Figura	 5.50,	 es	
conveniente	 estimar	 un	
porcentaje	 de	 esta	 superficie	
como	apta	para	el	 intercambio	
de	calor	con	el	agua,	ya	que	no	
toda	 la	 superficie	 está	 en	
contacto	con	el	agua.	
En	 la	 Figura	 5.51	 se	muestran	




Es	 un	 tubo	 capilar,	 con	 las	
dimensiones	 que	 se	 pueden	 apreciar	 en	 la	
Figura	5.52.	Hay	nueve	vueltas,	por	lo	que	la	
longitud	del	capilar	es	0,5655	݉.	El	diámetro	
es	 2	݉݉.	 El	 condensador	 descarga	 en	 un	
depósito	receptor	de	líquido	cuyo	volumen	es	
33,45	ܿ݉ଷ 	ൌ 	0,03345	݈ ൌ 	0,03345	݀݉ଷ.	 En	






de	 6,35	݉݉.	 Se	 acepta	 el	 valor	 asignado	 al	






























funcionamiento	 de	 la	 bomba	
de	 calor	 agua‐agua	 se	 han	
medido	 las	 temperaturas	 en	
diferentes	 puntos,	
considerados	 los	 más	
relevantes.	 Para	 ello,	 se	 han	
dispuesto	 termopares	
conectados	 a	 un	 adquisidor	
que	ha	ido	enviando	los	datos	
de	 temperaturas	 a	 un	
ordenador,	 quedando	
guardados	 aquéllos	 en	 un	
archivo	 compatible	 con	
Microsoft	 Excell	 para	 su	
posterior	tratamiento.	














carcasa	del	 compresor,	 y	 la	potencia	eléctrica	 consumida	por	el	 equipo.	Las	 temperaturas	
mantienen	un	comportamiento	monótono	aceptable	en	todo	el	intervalo	de	medición,	lo	que	
permite	analizar	solamente	una	zona	como	representativa	de	las	demás.	
La	 interpretación	 de	 la	 gráfica	 que	 se	 presenta	 en	 la	 Figura	 5.55	 resulta	 complicada;	 se	







temperatura	 en	 la	 salida	 del	 condensador,	 donde	 está	 dispuesta	 la	 toma	 de	 presión	 del	
manómetro	de	alta.	Cuando	se	supera	la	temperatura	objetivo,	el	compresor	para.	A	partir	de	






















































































































































































esta	 forma	 se	 evita	 que	 actúe	 el	 presostato	 que,	
como	 se	 ha	 dicho,	 no	 se	 rearma	 y,	 de	 actuar,	
provoca	la	parada	total	de	la	máquina.	
Como	se	puede	observar	en	la	Figura	5.56,	cuando	
arranca	 el	 compresor	 comienzan	a	 separarse	 las	






saturado,	 en	 el	 evaporador,	 por	 su	 forma	 y	
disposición.	 A	 medida	 que	 el	 compresor	 va	
succionando	el	vapor,	el	líquido	va	cambiando	de	










En	 la	 Figura	5.58	 se	muestra	 la	 variación	de	 las	
temperaturas	de	los	fluidos	secundarios.	Como	se	
puede	 observar,	 las	 temperaturas	 vuelven	 a	
mantener	un	comportamiento	muy	repetitivo.	En	
la	 Figura	 5.59	 se	 muestra	 la	 variación	 de	 las	
temperaturas	 de	 los	 fluidos	 secundarios	 en	 un	
ciclo	completo	de	 funcionamiento	y	en	 la	Figura	
5.60,	 la	 variación	 de	 las	 temperaturas	 desde	 la	
puesta	en	marcha	del	compresor	hasta	su	parada.	
















































































































































































rápidamente	en	 cuanto	para.	El	 agua	del	 recipiente	del	 evaporador	 se	enfría	 rápidamente	







porcentaje	 de	 energía	 disipada	 en	 forma	 de	 calor	 en	 relación	 con	 la	 consumida	 por	 el	




ha	sido	19	°ܥ,	 como	se	puede	ver	en	 la	Figura	5.60.	Empleando	 las	mismas	ecuaciones	ya	
utilizadas	para	el	cálculo	del	calor	intercambiado	en	el	compresor	en	las	bombas	de	calor	aire‐
agua	 y	 agua‐aire	 resulta	 ܰݑതതതത஽ ൌ 20,84	 y,	 de	 ahí,	 ݄௖ ൌ 3,32	 ௐ௠మ௄.	 Para	 el	 coeficiente	 de	
transferencia	 de	 calor	 por	 radiación,	 resulta	 ݄௥ ൌ 5,28	 ௐ௠మ௄,	 por	 lo	 que	 el	 coeficiente	 de	



























































































































Los	 datos	 obtenidos	 en	 el	 apartado	 anterior	 correspondientes	 al	 tipo	 de	 refrigerante	
empleado,	geometrías	de	los	intercambiadores	de	calor,	válvula	y	tuberías	se	introducen	en	
IMST‐ART.	También	 se	 introducen	datos	 relativos	al	 funcionamiento	del	 compresor,	 tanto	
referentes	a	la	velocidad	de	giro	de	su	eje	como	al	porcentaje	de	calor	intercambiado	sobre	la	
potencia	eléctrica	consumida	y	volumen	desplazado.	El	software	de	simulación	devuelve	los	
resultados	 que	 se	 muestran	 a	 continuación	 y	 que	 se	 comparan	 con	 los	 obtenidos	 de	 las	










de	 la	 potencia	 consumida	 por	 el	 compresor	
durante	 su	 funcionamiento	 y	 su	 comparación	
con	la	obtenida	con	IMST‐ART.	Como	se	puede	
apreciar,	 inicialmente	y	en	tanto	perduran	los	
efectos	 de	 la	 transitoriedad	 del	 arranque	 del	
compresor,	el	error	es	apreciable.	
Pero	 la	 tendencia	 de	 las	 dos	 curvas	 es	 a	
encontrarse,	 una	 vez	 se	 va	 alcanzando	 el	
régimen	estacionario.	En	el	 instante	 inicial,	 el	


















































En	 la	Figura	6.4	 se	muestra	 la	 evolución	de	 la	 temperatura	 en	 la	 entrada	de	 la	válvula	de	































































































de	 la	 temperatura	 del	 aire	 entrante	 y	 para	 obtener	 la	 temperatura	 del	 agua	 al	 salir	 del	
condensador	 se	 han	 introducido	 en	 IMST‐ART	 las	 temperaturas	 del	 agua	 entrante	 en	 el	
condensador,	ya	que	ésta	no	es	constante	al	existir	un	radiador	de	calefacción	en	el	que	el	
















































































Para	 la	 temperatura	 del	 agua	 en	 la	 salida	 del	
condensador	 se	 observa	 un	 aumento	 desde	 34,9	°ܥ	 hasta	 36,8	°ܥ.	 Las	 temperaturas	






6.2.1 POTENCIA	 CONSUMIDA	 EN	 EL	
COMPRESOR.	


















































































































compresor	 manifiesta	 una	 disminución	 desde	 9,6	°ܥ	 hasta	 6,9	°ܥ.	 La	 misma	 tendencia	 a	
disminuir	muestra	la	temperatura	calculada	con	IMST	ART,	pero	en	este	caso	lo	hace	desde	
7,3	°ܥ	 hasta	 4,6	°ܥ.	 El	 error	 absoluto	 varía	 en	 el	 intervalo	 considerado	 pero	 se	mantiene	
aproximadamente	constante	entre	2,0	°ܥ	y	2,5	°ܥ.	
En	la	Figura	6.10	se	observa	cómo	la	tendencia	de	la	temperatura	medida	en	la	entrada	al	
condensador	 es	 creciente,	 mientras	 que	 la	 obtenida	 con	 IMST	 ART	 es	 decreciente.	 Sin	
embargo,	 a	 pesar	 de	 esta	 discrepancia,	 ambos	 valores	 tienden	 a	 confluir.	 La	 temperatura	
medida	varía	desde	56,0	°ܥ	hasta	63,0	°ܥ,	mientras	que	 la	obtenida	a	partir	de	 IMST	ART	
cambia	desde	72,5	°ܥ	hasta	70,0	°ܥ.	El	error	varía	desde	17,5	°ܥ	hasta	7,5	°ܥ.	Esto	puede	ser	
debido	a	 la	presencia	de	un	elemento,	 el	 evaporador,	 inmerso	en	un	 recipiente	de	 agua	y	
sujeto,	por	tanto,	a	una	evolución	muy	transitoria,	no	prevista	en	IMST	ART.	
En	 la	 Figura	 6.12	 se	muestra	 la	 evolución	 de	 la	 temperatura	 de	 entrada	 en	 la	 válvula	 de	
expansión.	 La	 temperatura	 medida	 aumenta	 desde	 45,5	°ܥ	 hasta	 51	°ܥ,	 mientras	 que	 la	
temperatura	 calculada	 con	 IMST	ART	disminuye	desde	48,5	°ܥ	hasta	48,0	°ܥ.	El	 error,	 sin	























































































La	 temperatura	 medida	 asciende	 desde	 33,6	 °C	 hasta	 35,0	 °C,	 mientras	 que	 la	 calculada	
desciende	ligeramente	desde	37,5	°C	hasta	37,2	°C,	dando	lugar	a	un	error	que	varía	desde	4	
°C	hasta	2,5	°C.	
Para	 la	obtención	de	 la	 temperatura	del	aire	al	entrar	al	condensador	se	ha	 tomado	como	















































































6.3.1 POTENCIA	 CONSUMIDA	 EN	 EL	
COMPRESOR.	
En	la	Figura	6.15	se	muestra	la	evolución	de	





desde138	ܹ	 hasta	 127	ܹ.	 El	 error	 relativo	
disminuye	hasta	el	4%.	




del	 compresor.	 La	 temperatura	medida	 disminuye	 desde	 2,5	°ܥ	 hasta	െ1	°ܥ,	 aumentando	










































































































































































































































































47,3	°ܥ	 hasta	 51,2	°ܥ,	mientras	 que	 la	 temperatura	 calculada	 lo	 hace	 desde	 49,0	°ܥ	 hasta	
51,9	°ܥ.	La	diferencia	entre	ambas	da	lugar	a	un	error	que	varía	desde	1,8	°ܥ	hasta	0,4	°ܥ.	
En	la	Figura	6.19	se	muestra	la	evolución	de	la	temperatura	en	la	entrada	al	evaporador.	La	
temperatura	medida	 disminuye	 inicialmente	 desde	െ0,7	°ܥ	 hasta	െ1,2	°ܥ	 para	 aumentar,	







el	 evaporador.	 La	 temperatura	medida	 disminuye	 desde	 0,9	°ܥ	 hasta	 0,1	°ܥ,	 aumentando	
ligeramente	 y	 volviendo	 a	 disminuir.	 La	 temperatura	 obtenida	 mantiene	 el	 mismo	
comportamiento	 pero	 0,1	°ܥ	 por	 debajo.	 La	 variación	 de	 la	 temperatura	 es	 debida	 a	 los	
movimientos	convectivos	que	tienen	lugar	en	el	agua	contenida	en	el	recipiente.	
En	la	Figura	6.21	se	muestra	la	evolución	de	la	temperatura	del	agua	en	la	que	está	sumergido	
















































































En	 la	 Tabla	 6.1	 se	 muestra	 un	 resumen	 de	 los	
errores	promedio	obtenidos	en	la	determinación	
de	 las	 temperaturas	 y	 en	 las	 potencias	
consumidas	por	cada	una	de	las	bombas	de	calor	
analizadas	ሺAW	corresponde	a	la	bomba	de	calor	
aire‐agua,	WA	 a	 la	 bomba	 agua‐aire	 y	WW	 a	 la	
bomba	agua‐aguaሻ.	













Independientemente	 de	 la	 resolución	 de	 cuestiones	 como	es	 la	 solubilidad	 del	 aceite	 o	 la	
limpieza	 de	 los	 circuitos,	 que	 no	 son	 objeto	 de	 esta	 tesis,	 habrá	 que	 ir	 encontrando	







	 Wc	 t1	 t2	 t3	 t4	
HP	 r	ሺ%ሻ	 abs	ሺ°Cሻ	
AW	 1,8	 1,9	 0,7	 1,6	 1,1	
WA	 1,4	 2,1	 7,6	 2,0	 0,4	














































dentro	de	 la	 carpeta	RefCOMP,	 la	aplicación	 “RefCOMP	1.0b”	que	 se	ha	empleado	y	en	 las	





procedido	 con	 la	 simulación	de	 los	 ciclos	 en	 IMST	ART	 cambiando	el	 refrigerante.	 Se	han	
empleado	los	mismos	casos	que	los	estudiados	experimentalmente.	
En	 las	 figuras	 que	 se	 presentan	 aquí	 se	 han	 empleado	 los	 colores	 normalizados	 para	 los	









ambas	 para	 la	 bomba	 de	 calor	 aire‐agua	 para	 cada	 uno	 de	 los	 refrigerantes	 que	 pueden	
sustituir	al	R12.	La	Figura	6.28	y	la	Figura	6.29	muestran	al	R12	como	el	refrigerante	más	
eficiente	en	todos	los	casos.	



































































R12 R134a R32 R401b R410a






















R12 R134a R32 R401b R410a










En	 ambos	 casos	 se	 puede	 observar	 que	 en	 la	máquina	 agua‐aire	 se	 obtendría	 una	mayor	
eficiencia,	 funcionando	 tanto	 como	 bomba	 de	 calor	 como	 funcionando	 como	 sistema	 de	
refrigeración,	 si	 emplease	 R134a	 en	 lugar	 de	 R12,	 ya	 que	 la	 curva	 que	 describe	 el	
comportamiento	de	ambos	parámetros	para	este	refrigerante	está	siempre	por	encima	del	
resto.	La	eficiencia	sería	mejor,	incluso,	si	emplease	R409a.	














































































R134a R409a R12 R401b R1234yf





















R134a R409a R12 R401b R1234yf
















































Las	 dos	 gráficas	 muestran	 una	 fuerte	 dependencia	 del	 tiempo	 en	 los	 dos	 parámetros.	 El	
intervalo	estudiado	comienza	con	un	aumento,	tanto	en	el	ܥܱܲ	como	en	el	ܧܧܴ,	alcanzándose	










Por	su	parte,	el	ܧܧܴ	más	alto	se	obtendría	si	 la	máquina	 funcionase	con	R12,	 seguido	del	
R409a	y	del	R401b.	El	R32	es	la	peor	opción,	seguida	del	R410a,	el	propano	y	el	R407c.	
6.4.5 ANÁLISIS	PARAMÉTRICO	DE	UNA	BOMBA	DE	CALOR.	
























R401b R409a R12 R134a R1234yf
R407c R290 R410a R32 	
Figura	6.39.	ܧܧܴ	promedio	en	la	bomba	de	calor	agua‐
agua	para	cada	refrigerante.	


















R12 R409a R401b R134a R1234yf










La	bomba	de	 calor	 aire‐agua	 funciona,	 como	 se	ha	
visto,	realizando	regímenes	transitorios	en	los	que	la	
temperatura	 del	 condensador	 varía	 notablemente.	
Esta	variación	tiene	una	repercusión	en	el	ܥܱܲ.	
Para	analizar	la	relación	entre	ambos	parámetros	se	
ha	 introducido	 en	 IMST	 ART	 una	 variación	 en	 la	
temperatura	 de	 entrada	 en	 el	 condensador	 ሺIMST	
ART	 permite	 un	 análisis	 de	 hasta	 20	 parámetrosሻ,	
obteniéndose	la	representación	que	se	muestra	en	la	
Figura	6.40.	




de	 dicha	 temperatura	 sobre	 la	 potencia	 del	
compresor,	lo	que	se	muestra	en	la	Figura	6.53.	
6.4.5.2 Variación	 en	 la	 temperatura	 del	
evaporador.	
La	 temperatura	 del	 evaporador	 es	 otro	 de	 los	










En	 IMST	 ART	 se	 ha	 introducido	 una	 variación	 de	
temperatura	en	el	evaporador	con	la	que	se	ha	obtenido	la	
gráfica	 que	 se	 muestra	 en	 la	 Figura	 6.42,	 en	 la	 que	 se	
representa	 la	 potencia	 consumida	 por	 el	 compresor	 en	
función	 de	 la	 temperatura	 en	 el	 evaporador.	 La	 gráfica	
muestra	 un	 mínimo	 en	 el	 entorno	 de	 los	 െ25	°ܥ	 pero	




en	 la	 Figura	 6.43	mantiene	 una	 trayectoria	 ascendente	 a	
medida	que	se	eleva	la	temperatura	en	el	evaporador,	como	








Cuando	 las	 máquinas	 están	 paradas	 ሺy	 llevan	 un	 tiempo	
suficientemente	 largo	 paradasሻ,	 las	 presiones	 y	
temperaturas	 en	 el	 condensador	 y	 en	 el	 evaporador	 se	
igualan.	Pero	cuando	arranca	el	compresor,	las	presiones	en	
el	 condensador	 y	 en	 el	 evaporador	 se	 van	 distanciando,	
variando	 con	 ellas	 el	 resto	 de	 los	 parámetros	 de	
funcionamiento.	
En	 IMST	 ART	 se	 han	 introducido	 una	 serie	 de	 valores,	
crecientes	para	la	presión	en	el	condensador	y	decrecientes	












la	 presión	 en	 el	 condensador,	 observándose	 un	 aumento	 de	 aquella	 a	 medida	 que	 dicha	
presión	crece.	
En	 la	 Figura	 6.45	 se	 muestra	 la	 variación	 en	 la	
potencia	en	el	compresor	en	función	de	la	presión	en	
el	evaporador.	La	gráfica	vuelve	a	mostrar	un	claro	
aumento	 de	 la	 potencia	 en	 el	 compresor	 con	 la	
presión	en	el	evaporador.	
En	 la	 Figura	 6.46	 se	 muestra	 la	 variación	 de	 la	
capacidad	 de	 calefacción	 de	 la	 bomba	 de	 calor,	




la	 presión	 en	 el	 condensador,	 observándose	 cómo	

















obstante,	 también	 permite	 que	 el	 usuario	 defina	 con	 qué	
cantidad	de	refrigerante	desea	cargar	el	circuito.	
Introduciendo,	como	parámetro,	la	carga	de	refrigerante	en	
un	 entorno	 razonable	 en	 orden	 de	magnitud	 a	 partir	 del	
recomendado	 por	 el	 software	 ሺ0,06	݇݃ሻ,	 se	 obtienen	 los	
parámetros	que	definen	el	funcionamiento	de	la	máquina.	
En	la	Figura	6.48	se	muestra	la	potencia	consumida	por	el	
compresor	en	 función	de	 la	 carga	del	 refrigerante.	En	 los	
casos	 analizados	 se	 observa	 que	 la	 gráfica	 presenta	 un	
máximo	en	el	entorno	de	la	masa	calculada	por	IMST	ART,	
aunque	 la	 gráfica	 obtenida	 no	 muestra	 una	 tercera	 cifra	
decimal	ሺla	correspondiente	a	݃ሻ	ni	tampoco	hay	forma	de	
configurar	 esto,	 lo	 cual	 sería	 deseable.	 Para	 valores	
inferiores,	el	software	alerta	de	no	haber	podido	conseguir	
resultados	 con	 un	 nivel	 de	 precisión	 aceptable,	 y	 eso	 es	
justamente	 lo	 que	 se	 observa	 en	 la	 gráfica,	 en	 la	 que	 se	
aprecian	ciertas	irregularidades	para	valores	de	la	masa	de	
refrigerante	 inferiores	 a	 los	 que	 dan	 lugar	 a	 la	 máxima	
potencia	 del	 compresor.	 Para	 valores	 de	 la	 carga	 de	
refrigerante	 superiores	 al	 máximo	 se	 observa	 una	
tendencia	decreciente	en	la	potencia	del	compresor.	




que	 la	 ordenada	 correspondiente	 a	 la	 carga	 que	 calcula	
IMST	ART	por	 defecto	 ሺ0,06	݇݃ሻ	 no	 corresponde	 al	 valor	
máximo	ni	para	la	potencia	del	compresor	ni	tampoco	para	
la	capacidad	de	calefacción.	Tanto	la	potencia	de	compresor	
máxima	 como	 la	 máxima	 potencia	 de	 calefacción	 se	






















es	 el	 mismo	 cuando	 se	 varía	 la	 velocidad	 de	 giro	 del	 compresor.	 En	 IMST	 ART	 se	 ha	






más	 bajas,	 las	 alertas	 son	 relativas	 a	 la	 eficiencia	 del	 ventilador	 en	 el	 evaporador	
ሺ“Evaporator:	Fan/Pump	efficiency	is	greater	than	100%.Check	Fun/Pump	Power	input”,	es	
decir,	la	eficiencia	del	ventilador	del	evaporador,	que	se	ha	mantenido	constante,	es	superior	
al	 100%	 si	 se	 mantienen	 también	 constantes	 las	
temperaturas	 tanto	 del	 flujo	 secundario	 como	 del	
refrigerante,	en	sus	respectivas	salidas,	casos	1,	2	y	
3ሻ.	 En	 las	 velocidades	 de	 giro	 del	 compresor	más	
altas,	 las	 alertas	 son	 relativas	 a	 la	 velocidad	 en	 la	
tubería	 de	 succión,	 que	 se	 hacen	 demasiado	 altas,	
como	 cabía	 esperar	 ሺ“Suction	 pipe:	 Refrigerant	
velocity	is	too	high”,	casos	15,	16,	17,	18,	19	y	20ሻ.	
Con	 la	 herramienta	 “Plot	Utilities”	 se	 selecciona	 la	
velocidad	 de	 giro	 del	 compresor	 para	 el	 eje	 de	
abscisas	y	se	seleccionan	diversos	parámetros	para	












compresor	se	obtiene	una	gráfica	como	 la	mostrada	en	 la	Figura	6.52,	que	 tiene	 la	misma	
apariencia	que	la	de	la	Figura	6.51,	es	decir,	la	capacidad	del	evaporador	también	aumenta	
con	la	velocidad	de	giro	del	compresor.	
Si	 tan	 solo	 se	 analizasen	 las	 dos	 gráficas	 anteriores	
parecería	 ventajosa	 una	 velocidad	 de	 giro	 alta	 en	 el	
compresor.	Sin	embargo,	cuando	se	representa	el	ܥܱܲ	




tres	 primeros	 casos	no	 son	 consideradosሻ,	 alcanza	un	
máximo	cerca	de	la	velocidad	nominal	propuesta	por	el	




el	 arranque,	 pero	 puede	 estar	 haciendo	 trabajar	 a	 la	
máquina	en	un	punto	en	el	que	no	se	da	el	máximo	ܥܱܲ.	




ܥܱܲ	 más	 pequeña	 que	 la	 que	 tendría	 lugar	 en	
velocidades	menores	a	la	que	produce	el	máximo	ܥܱܲ.	
Para	saber,	pues,	si	el	sistema	Inverter	es	eficiente	o	no,	
habría	 que	 recurrir	 a	 evaluar	 el	 tiempo	 en	 el	 que	 la	
máquina	está	funcionando	fuera	del	punto	de	máximo	
ܥܱܲ	para,	entonces,	conocer	la	energía	intercambiada	y	







































parámetros,	 casi	 todos	 ellos	 relacionados	 entre	 sí	 mediante	 relaciones	 más	 o	 menos	
complejas.	
No	obstante,	 se	ha	desarrollado	una	metodología	que	permite	analizar	 la	 eficiencia	de	 las	
máquinas	en	función	de	sus	condiciones	de	diseño	y	de	sus	condiciones	de	trabajo.	
 CONCLUSIONES	FINALES.	








compresores,	 intercambiadores	 de	 calor	 y	 válvulas,	 como	 al	 control	 de	 las	 máquinas	
donde,	no	obstante,	se	aprecia	camino	aún	por	andar.	
 Al	 estudiar	 el	 impacto	 ambiental	 de	 los	 refrigerantes,	 se	 aprecia	 una	 vuelta	 a	 los	
refrigerantes	naturales,	observándose	una	tendencia	al	uso	de	refrigerantes	basados	en	
hidrocarburos.	









 En	 la	 revisión	 del	 software	 existente	 para	 cálculos	 en	 sistemas	 de	 refrigeración	 y	 su	
adecuación	 al	 objeto	 de	 esta	 tesis	 se	 aprecia	 una	 proliferación	 de	 programas	 y	




además,	 que	 aunque	 muchos	 programas	 muestran	 diagramas	 de	 estado	 para	
refrigerantes	ሺp‐h	y	T‐sሻ,	existe	una	carencia	de	algún	software	que	permita	comparar	los	




que,	aunque	 todas	ellas	 funcionan	cualitativamente	de	acuerdo	con	el	ciclo	de	 frío	por	
compresión,	 cada	 una	 presenta	 un	 comportamiento	 cuantitativo	 característico	 y	
diferente,	lo	que	queda	evidenciado	al	obtener	y	analizar	los	correspondientes	resultados	
para	cada	máquina.	







En	 un	 futuro	 inmediato	 será	 necesario	 ampliar	 el	 software	 RefCOMP	 a	 los	 nuevos	
refrigerantes	 que	 vayan	 apareciendo.	 Una	 opción	 de	 futuro	 puede	 encontrarse	 en	 la	
integración	de	RefCOMP	en	IMST	ART	o,	en	todo	caso,	en	la	implementación	en	IMST‐ART	de	
un	 entorno	 que	 permita	 una	 comparación	 entre	 refrigerantes	 similar	 a	 la	 que	 ofrece	
RefCOMP.	 Aunque	 en	 IMST‐ART	 se	 ofrecen	 diagramas	 de	 estado	 que	 permiten	 ubicar	 las	





diferencias	 o	 similitudes	 entre	 los	 diagramas	 generados	 para	 cada	 refrigerante	 en	 cada	
condición	de	funcionamiento.	
Otra	opción	de	desarrollo,	 quizás	mucho	más	 compleja,	 sea	 la	de	 incluir	 la	 posibilidad	de	
analizar	 regímenes	 transitorios	 con	 IMST‐ART.	 En	 el	momento	 actual	 de	 este	 paquete	 de	
software	esto	se	puede	realizar	aproximando	el	régimen	transitorio	a	sucesivos	regímenes	
estacionarios	ligeramente	distanciados	en	el	tiempo.	Pero	el	límite	de	veinte	casos	para	los	
estudios	 paramétricos	 se	 ha	mostrado	 insuficiente	 como	 para	 abordar	 con	 una	 precisión	
algunas	 condiciones	 de	 comportamiento	 de	 las	 máquinas	 en	 las	 que	 prevalece	 la	
transitoriedad	de	los	regímenes	en	cada	elemento.	
El	 aumento	del	número	de	 casos	 es,	 pues,	 una	 sugerencia	de	mejora	pero	dado	que	estas	










en	 las	 inmediaciones	 de	 la	 máquina,	 reduciéndose	 así	 el	 espacio	 necesario	 y	 pudiendo,	
entonces,	implementarse	en	el	interior	de	una	carcasa	de	prácticamente	cualquier	máquina	























En	una	 fase	ya	mucho	más	avanzada,	y	en	 función	ya	de	 los	resultados	obtenidos	en	 fases	
anteriores,	 se	 podrían	 implementar	 programaciones	 adaptadas	 a	 cada	 máquina	 que	
consiguiesen	que	siempre	trabajasen	en	condiciones	de	máxima	eficiencia.	
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